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A. LEGISLACIÓN. 
En el rediseño de la máquina para la producción de tiras adhesivas para la 
protección de heridas se ha tenido en cuenta normas de la legislación vigente referente a 
productos sanitarios y seguridad en las maquinas.  
 
A.1 LEGISLACIÓN REFERENTE A PRODUCTOS 
SANITARIOS. 
Se hace referencia al  “ REAL DECRETO 1662/2000, de 29 de septiembre, 
sobre productos sanitarios. “ y a sus posteriores resoluciones. 
 
 
A.2.1 PROTOCOLO PARA LA FABRICACIÓN CON LA 
MÁQUINA. 
Una persona licenciada en farmacia y autorizada por la administración pública 
validara cada uno de los pasos necesarios para la fabricación de las tiras. La máquina 
deberá funcionar aislada en una sala debidamente acondicionada para su uso. Este 
protocolo se ha redactado siguiendo las pautas mínimas requeridas correspondientes 
principalmente al  capitulo VI de “Actuaciones de las administraciones públicas” y al 
anexo I de “Requisitos esenciales relativos al diseño y a la fabricación”, según el real 
decreto mencionado anteriormente,   
 
 
¾ CORTE Y CONFECCIÓN DE PRODUCTOS SANITARIOS.   
⇒ Comprobar que la sala está limpia. 
⇒ Comprobar que la máquina esta limpia.  
⇒ Para llevar a cabo las operaciones, el operario llevará bata 
blanca y limpia, además de guantes y gorro.  
 
 
¾ PREPARACIÓN DE LA MÁQUINA. 
⇒ Colocar las bobinas de papel siliconado en sus respectivos 
porta bobinas, fijarlas y hacer avanzar el papel por las 
guías y rodillos manualmente hasta la zona de ensamblaje. 
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⇒ Colocar la bobina de la compresa central, fijarla y hacerla 
avanzar por las guías y rodillos manualmente hasta la zona 
de ensamblaje.  
⇒ Colocar la bobina del tejido correspondiente a la 
fabricación, fijarla y hacer avanzar el tejido por las guías y 
rodillos hasta la zona de ensamblaje. 
⇒ Cuando se fabrica con tejido plástico o elástico, se 
recogerá el papel siliconado hasta el mecanismo de 
recogida. 
 
 
¾ FUNCIONAMIENTO. 
⇒ Las tiras se forman a partir del soporte adhesivo al cual se 
une la compresa. 
⇒ Seguidamente encima se situarán los dos papeles 
siliconados, que mediante unas guías se habrán colocado 
parcialmente superpuestos entre sí, y se unirá todo. 
⇒ Finalmente se corta y la tira ya esta formada. 
⇒ Para realizar los empalmes, se reducirá la velocidad de 
funcionamiento y se accionara el mecanismo de 
realimentación en el caso que se agote la bobina de 
compresa.  
⇒ Para las demás bobinas, se sustituirá la  bobina agotada, y 
se realizara un empalme con cinta adhesiva, manteniendo 
la máquina en modo impulsos. Se desechará la tira anterior 
y siguiente al empalme. 
   
 
¾ DIBUJO DE LA SALA DE FABRICACIÓN. 
⇒ La máquina se encuentra en una sala, la cual esta dotada 
de un sistema de aporte de aire filtrado por la parte superior 
y extracción por la parte inferior para conseguir una 
sobrepresión y así evitar que entre en la sala aire 
contaminado procedente del exterior. 
 
 
Pág.80                                                                                                                                           Anexos 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig. A.1.1 
Detalle del equipamiento  
de la sala de trabajo donde se encuentra la máquina.  
 
 
A.2 LEGISLACIÓN REFERENTE A LA SEGURIDAD EN LAS 
MAQUINAS. 
Se hace referencia al  “ REAL DECRETO 1662/2000, de 29 de septiembre, 
sobre productos sanitarios. “ y a sus posteriores resoluciones.  
 
A.2.1 PRINCIPALES ASPECTOS DE SEGURIDAD EN LA 
MÁQUINA. 
En el montaje y rediseño de nuevos elementos en la máquina se ha incorporado 
los elementos de seguridad necesarios para cumplir la legislación, (Art. 18). Respecto al 
montaje de los demás componentes, se ha seguido mayormente el capitulo VII “ Reglas 
generales de seguridad” para el conjunto global de máquina. Se ha creído de interés 
enumerar algunos puntos de seguridad de la máquina. 
 
A.2.1.1 Los elementos giratorios que pueden sufrir rotura o desperfectos y 
pueden originar daños son dotados de un sistema de protección formado 
por unas tapas transparentes de metacrilato que permiten controlar en 
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todo momento la máquina. Mediante un mecanismo de abertura, las tapas 
pueden situarse de forma que el operario tenga acceso a los 
componentes de la máquina en caso de reparación. (Art. 22 y Art. 45 ). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig. A.2.1 
Detalle la protección de seguridad del 
mecanismo de corte.  
 
 
A.2.1.2 La parte posterior de la máquina donde se encuentra el moto-
reductor y la transmisión por correa se encuentra aislada mediante unas 
tapas metálicas que impiden el acceso a cualquier órgano de transmisión. 
(Art. 30).  
 
A.2.1.3 En el cuadro de mandos se incorpora un dispositivo de paro de 
emergencia, y un control de la velocidad de funcionamiento. (Art. 41 y 
Art. 43). 
 
 
El hecho de no enumerar otros aspectos de seguridad, no implica que no se 
hayan seguido los demás articulas del real decreto. Pero no se ha creído de importancia 
detallarlos, tales como la identificación de la máquina, instalación y puesta en servicio, 
etc.  
  
 
tapa de protección transparente 
de metacrilato. 
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B. LAS TIRAS ADHESIVAS. 
B.1 COMPUESTO. 
Para entender mejor la fabricación de las tiras adhesivas, es conveniente analizar 
los materiales que las forman. El material sobre el cual se coloca la compresa central y 
posteriormente el papel protector puede ser de diferentes calidades: tela, tejido plástico, 
tejido elástico, ofreciendo calidades y características diferentes. En el momento de la 
fabricación de las tiras, el material con el que se va a hacer es un componente critico. La 
tela, es un material que no presenta problema alguno a la hora de ser estirado por los 
elementos de arrastre, así pues presentara una sección constante a lo largo del recorrido 
por la máquina. En cambio, el tejido plástico o elástico, presentan una sección menor 
cuando son estirados, lo cual provocarían que las tiras fueran desiguales. Para 
solucionar este problema, cuando abastecemos la máquina para la fabricación de tiras 
de tejido plástico o elástico, estos dos materiales vienen provistos de un material 
protector a base de silicona, para evitar una disminución de sección cuando el material 
es sometido a  tracción, haciéndolo más rígido. Así pues, este material protector a de ser 
retirado antes de insertar la compresa y el papel protector definitivo. Este fenómeno, 
provoca que la máquina tenga que disponer de un mecanismo de extracción de este 
papel protector.  
 
 
 
 
 
                                                        
 
Fig. B.1.1 - B.1.2  
Detalles de los componentes               Fig. B.1.2 
que forman una tira  
de protección para heridas. 
 
 
Las tiras de tela son de tejido resistente y transpirable. Las tiras de tejido 
plástico son transpirables e impermeables al agua, protegiendo mejor la herida de la 
humedad y de las bacterias. Las tiras de tejido elástico son especialmente indicadas 
para proteger heridas en las articulaciones y zonas de flexión (dedos, rodillas, codos, 
pies y muñecas). El tejido es  transpirable, flexible y adaptable.  
Tejido 
 
 
 
Compresa 
central 
 
 
 
Papel 
protector 
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El adhesivo de las tiras de tela y tejido elástico son de caucho, adhesivo que se 
adhiere bien a la piel, pero no es resistente al agua, lo que hace que las tiras de tejido 
plástico estén formadas por adhesivo hipoalergénico, que se caracteriza por una gran 
adherencia en el agua.   
 
La compresa central, es antiadherente, esta formada por una pequeña película en 
la superficie de polietileno para evitar que se adhiera a la herida facilitando su 
colocación. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig. B.1.3 
Diferentes materiales de las 
tiras de protección. 
 
B.2 FORMATOS. 
Actualmente, en el mercado español el formato de tiras que más abunda es el 
de tiras continuas, de ancho estándar 6 cm. Según la marca, podemos encontrar 
envases de dos tiras de 0,5m x 6cm (Galeno), 10 tiras de 0,1m x 6cm (Hartmann), rollo 
de 5m x 6cm (Hansamed), (...). Según el envase que utiliza cada marca, es importante la 
longitud de las tiras para poder empaquetar el producto adecuadamente en el envase.  
 
La norma española, diferente que la europea, obliga que la compresa central sea 
de 21 mm de ancho, cuando la europea es de 25mm. De mismo modo, el ancho 
estándar de las tiras también puede variar para el mercado europeo, teniendo anchos de 
8 cm y ocasionalmente de 4 cm. Este hecho es muy importante a la hora de diseñar o 
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modificar la máquina, pues ha de ser posible la producción de todas las medidas, para 
poder vender tanto en el mercado español como europeo. 
 
Mediante una pequeña modificación del cilindro de corte, podemos producir 
tiras de 0,25m x 6cm, las cuales están formadas por pequeñas tiras de diferente formato. 
Dejando solo unos milímetros sin cortar de papel protector por cada lateral, podemos 
mediante un ligero tirón separar el trozo de tira que se desea utilizar. Las medidas de 
estas pequeñas tiras y el posicionamiento de estas ultimas han sido analizadas para 
permitir un correcto empaquetamiento, utilizando la misma medida de envases, que las 
tiras de 0,25m x 6cm continua. El orden y las medidas de los cortes son los siguientes:  
 
• 1 tira de 25 mm 
• 1 tira de 50 mm 
• 1 tira de 25 mm 
• 3 tiras de 20 mm 
• 1 tira de 90 mm. 
 
Para un correcto envase, se cogen dos tiras y se superponen de manera que una 
empiece por la tira de 25 mm y la otra por la tira de 90mm. Del mismo modo se desplaza 
una tira respecto la otra unos 5 mm. Ahora se doblan tal que formen un único conjunto 
de 90 mm de largo.   
 
C. CÁLCULOS.  
C.1 CÁLCULOS PREVIOS.  
C.1.1 CÁLCULOS DE LA VELOCIDAD. 
Manteniendo el mismo diámetro de rodillos de tracción que la máquina original, y 
sabiendo la velocidad lineal máxima de la máquina podemos calcular la velocidad 
angular de toda la máquina. 
 
cmrodilloDiametro 5,6_ =         (C.1.1) 
s
mmlinealVelocidad 5,0
.min
30_ ==         (C.1.2) 
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s
rad
radio
Vlineal 36,15
0325,0
5,0 ===ω        (C.1.3) 
 
C.1.2 CÁLCULO DE LOS PARES RESISTENTES 
DE CADA MATERIAL.  
Se instalan frenos en los porta bobinas de material para asegurar que los rodillos 
tractores tengan un par resistente constante. Para la elección del tipo de freno que 
situaremos y su posterior graduación, se ha tenido que desarrollar un método 
experimental para averiguar los pares resistentes de cada componente de la tira. Este 
procedimiento se ha tenido que inventar por falta de datos del fabricante. (para más 
información ver capitulo 5.). Los carretes de material ofrecen mayor resistencia cuando 
están en su inicio, pues el diámetro es mayor, en consecuente el par aumenta, se hace 
la hipótesis de que la fuerza para desenrollar el material es constante, pues de forma 
experimental no se ha apreciado diferencias apreciables.    
 
Descripción del procedimiento experimental: se han elegido las diferentes 
bobinas de material y se han situado en los porta bobinas correspondientes. Sin 
introducir los materiales en la máquina se ha situado unos pesos en las extremidades. 
Se han ajustado al máximo los pesos hasta que el material se a empezado a desenrollar,  
cogiendo este valor como fuerza necesaria para desenvolver. Se ha realizado este 
procedimiento varias veces para cada material, hasta tener unos valores de fuerza 
constantes.     
   
 
 
 
Fig. C.1.2.1 
Detalle del proceso  
experimental.  
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A continuación se presentan los resultados obtenidos para los diferentes 
materiales. Los valores se han arredondeado para facilitar los cálculos pues no hace falta 
tanta precisión. 
  
 NkgtelaPeso 55,0_ ==                   (C.1.2.1) 
 
NKgelásticotejidoPesoplásticotejidoPeso 33,0____ ===            (C.1.2.2) 
 
Para el caso del tejido plástico y elástico los valores son inferiores, porque dichos 
materiales vienen suministrados con papel protector, con lo cual el tejido solo tiene que 
desenrollarse y no desengancharse como en el caso de la tela. Así pues, nos 
quedaremos con el caso más desfavorable que es el de la tela. 
   
NkgcentralcompPeso 11,0__ ==                 (C.1.2.3) 
 
NkgprotecpapelPeso 5,115,0__ ==                (C.1.2.4) 
 
Una vez resuelto el problema para determinar el esfuerzo necesario para 
desenrollar cada componente podemos calcular el momento resistente para cada 
material. 
 
bobinaRadioPesoeMresistent _⋅=                  (C.1.2.5) 
 
Para el caso de la tela, esta se suministra en rollos de diámetro de 385 mm. 
 
NmtelaeMresistent 963,0
2
385,05_ =⋅=                 (C.1.2.6) 
 
En el caso de la compresa central tenemos rollos de 325 mm, y para el papel 
protector de 440 mm. 
 
NmcentralcompeMresistent 163,0
2
325,01__ =⋅=               (C.1.2.7) 
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NmprotectpapeleMresistent 33,0
2
44,05,1__ =⋅=              (C.1.2.8) 
 
Con los momentos resistentes podemos dimensionar los frenos según los valores 
del catalogo, pues ofrecerá un momento resistente ligeramente superior a los calculados.  
 
Para determinar la fuerza necesaria para desenganchar el papel protector del que 
vienen provistos el tejido plástico o elástico, se utilizado el mismo proceso experimental 
de los pesos obteniendo el siguiente valor: 
 
NKgppextrPeso 22,0__ ==                  (C.1.2.9) 
 
Dicho valor podría parecer excesivo, respecto los que hemos encontrado 
anteriormente, pero esto es debido a que el material viene fuertemente comprimido 
debido al empaquetamiento, y esto provoca que el papel este sujeto con mayor fuerza al 
tejido.  
 
NmexteMresistent 09,0045,02_ =⋅=              (C.1.2.10) 
 
C.1.3 CÁLCULO DE LA FUERZA DE LOS 
MUELLES. 
El cálculo de la fuerza de los muelles es necesario para poder calcular las fuerzas 
de corte y avance, y posteriormente deducir la potencia absorbida por el mecanismo de 
corte. En nuestro caso los tipos de muelles helicoidales cilíndricos de sección circular 
que utilizaremos presentan una deformación de extensión o compresión entre sus dos 
extremos, (para mayor información ver anexo F). Las dimensiones bases se han tomado 
de la máquina de referencia para poder determinar la fuerza necesaria para cada uno de 
los muelles, pudiendo ser dichas medidas modificadas para un mejor comportamiento del 
muelle. 
 
C.1.3.1 ELECCIÓN DEL MATERIAL DE LOS MUELLES. 
Después de haber enumerado en el anexo F.2 de forma sencilla las 
características que debe tener un material para muelles, verificamos el material para los 
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muelles que utilizaremos con los de la máquina original, permitiendo a posteriori calcular 
sus dimensiones. Utilizaremos alambre de acero para muelles,  en ambos tipos de 
muelles, pues las solicitaciones son estáticas o casi estáticas. Como tratamiento para la 
superficie se usara un simple cincado ofreciendo una buena resistencia a la corrosión, y 
un aspecto amarillo irisado.   
 
C.1.3.2 DATOS DE PARTIDA.  
Tomando como referencia los datos de los muelles de la máquina original, 
obtenemos las siguientes características:  
 
Tabla C.1.3.2.1 
 
 Lo D Dext Dint d N L Ntotal=N+2 
muelle cortador 46 26 32 20 6 4 40 6 
muelle avance 32,5 13 15 11 2 6 31 8 
 
iii LLo −=δ                (C.1.3.2.1) 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig. C.1.3.2.1  
Especificaciones de un  
muelle helicoidal cilíndrico. 
 
C.1.3.3 MUELLE DEL AVANCE. 
Los muelles del avance tienen la función de presionar los dos rodillos de Delrin, 
los cuales a su vez presionan la tira. Este fenómeno permite una mejor compactación de 
los diferentes materiales y a su vez facilita la tracción de la tira por el mecanismo de 
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corte. Dichos muelles no están sometidos a cargas periódicas, es decir su función es 
aportar una presión lo más constante posible sobre la tira. Técnicamente si 
sometiéramos a una fuerte presión los muelles, y por consiguiente los rodillos 
presionaran demasiado la tira, esta haría un movimiento oscilatorio lateral provocando 
una mala colocación de los elementos. Se podría dar la ocasión de que los muelles 
estuvieran sometidos a una fuerte compresión esporádica en el caso de que se produzca 
un mal posicionamiento de alguno de los componentes y estos al pasar con un espesor 
mayor al de una tira, presiona los cilindros que a su vez comprimen los muelles.  
 
Una vez descrito el movimiento de los muelles, podemos dar paso a su cálculo. 
Un muelle solicitado a cargas estáticas o casi estáticas,  hay que comprobar si el valor 
máximo de tensión al  cual el material estará sometido es inferior al admisible, con un 
factor de corrección de la tensión igual a q = 1. 
 
mm
NG
ND
dK 14,121080
6138
2
8
3
3
4
3
4
=⋅⋅⋅⋅=⋅⋅⋅=           (C.1.3.3.1) 
 
La rigidez del muelle es de 
mm
N14,12 . 
 
mmLLo 5,1315,32 =−=−=δ             (C.1.3.3.2) 
 
NKFest 21,185,114,12 =⋅=⋅= δ             (C.1.3.3.3) 
 
τπ ⋅⋅⋅
⋅=
Dq
dF
8
3
              (C.1.3.3.4) 
Sustituyendo valores en la ecuación   , y despejando la tensión de cizallamiento τ, 
obtenemos el resultado. 
 
MPaest 34,75=τ  
Comprobación a carga estática:  
 
MPaRmadm 105015007,07,0 =⋅=⋅=τ            (C.1.3.3.5) 
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MPaMpa admest 105034,75 =<= ττ             (C.1.3.3.6) 
 
Observamos que a carga estática el muelle no falla. 
 
En algunos casos, cuando la máquina esta funcionando a velocidad casi máxima 
el muelle tiene oscilaciones de amplitud 1mm. Debido a las pequeñas irregularidades 
que pueda tener la tira, más concretamente la compresa central y la cola. Para las 
características de este muelle es aconsejable hacer una comprobación a carga dinámica, 
obteniendo valores de τi y τs de las tensiones de trabajo a las cuales estará sometido el 
material. En este caso el factor de corrección de la tensión será q = 1,22. (ver grafica) 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig. C.1.3.3.1 
Factor de corrección  
de la tensión para alambres. 
  
NFestF 21,18min ==  
NKFmáx 35,30=′⋅= δ  
τπ ⋅⋅⋅
⋅=
Dq
dF
8
3
              (C.1.3.3.7) 
Sustituyendo valores y despejando τ, para cada uno de los casos, obtenemos: 
  
τs = 150,71 MPa. 
 
Obviamente observamos que el muelle esta correctamente dimensionado a carga 
dinámica, pues τi y τs  se encuentran dentro de los márgenes de admisibles del diagrama 
de Goodman del material. (ver grafica C.1.3.3.2) 
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Diagrama de Goodman para alambre de acero  
 
 
Fig. C.1.3.3.2 
Diagrama de Goodman 
para la conformación en frió;  
línea continua:107 ciclos,  
línea discontinua 10 7 ciclos. 
línea ralla – punto 10 6 ciclos.    
 
 
 
Una vez comprobado los parámetros del muelle helicoidal cilíndrica de alambre 
de sección redonda, es conveniente comprobar la longitud inicial Lo, para evitar posibles 
pandeos cuando se someta el muelle a carga.  
 
 
La longitud inicial del muelle a de incluir la longitud del bloque cuando todas las 
espiras se tocan:  
 
dNL Tbloq ⋅=  más el valor máximo de deformación δ.          (C.1.3.3.8) 
 
Así pues deducimos la siguiente expresión para la longitud inicial:  
 
max0 δ+⋅≥ dNL T                (C.1.3.3.9) 
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Hay que tener en cuenta que el numero total de espiras es el numero de espiras 
activas más dos espiras finales, para la formación del plano para poder aplicar 
correctamente la carga. Observando la ilustración siguiente, obtenemos el resultado: 
 
 
 
 
 
 
 
                                                                       
 
 
 
 
 
Fig. C.1.3.3.3 Grafica: Pandeo. 
 
 
25,1
13
5,325,00 =⋅=⋅
D
Lυ              (C.1.3.3.10) 
No presenta problema de pandeo. 
 
C.1.3.4 MUELLE DEL CORTADOR. 
Los muelles del cilindro cortador juegan un papel importante en el mecanismo de 
corte, pues un correcto dimensionado del muelle permite un corte rápido y preciso, 
ofreciendo un buen acabado de la tira. Los muelles se comprimen cuando la cuchilla 
entra en contacto con la tira a cortar y con el contra cilindro de corte, provocando un 
movimiento hacia arriba del cilindro cortador de unos pocos milímetros.  
 
Siguiendo la misma metodología que para el muelle de avance, comprobaremos 
esta vez solo a carga estática, pues la amplitud máxima a la que puede estar sometido el 
muelle  es de algunas micras. En el apartado C.2.1.1 podemos obtener una explicación 
más amplia del movimiento del muelle. 
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mm
NG
ND
dK 3,1841080
4268
6
8
3
3
4
3
4
=⋅⋅⋅⋅=⋅⋅⋅=            (C.1.3.4.1) 
 
En este caso la rigidez del muelle es de 
mm
N3,184 , con el factor de tensión q = 1. 
Este muelle es más importante que el interior, pues es el regula la presión de la cuchilla 
de corte.  
 
mmLLo 64046 =−=−=δ              (C.1.3.4.2) 
 
NKFest 11066342,184 =⋅=⋅= δ             (C.1.3.4.3) 
 
τπ ⋅⋅⋅
⋅=
Dq
dF
8
3
              (C.1.3.4.4) 
 
Sustituyendo valores en la ecuación (C.1.3.4.4), y despejando la tensión de 
cizallamiento τ, obtenemos el resultado: 
 
MPaest 027,339=τ  
 
Comprobación a carga estática:  
 
MPaRmadm 126018007,07,0 =⋅=⋅=τ            (C.1.3.4.5) 
 
MPaMpa admest 1260027,339 =<= ττ            (C.1.3.4.6) 
 
Observamos que a carga estática el muelle no falla. 
 
Para asegurarnos de que el muelle funciona correctamente bajo carga, y que no 
se produce fenómeno de pandeo comprobaremos su relación entre longitud inicial y 
diámetro.  
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88,0
26
465,00 =⋅=⋅
D
Lυ              (C.1.3.4.7) 
Comprobando de nuevo en la ilustración C.5  , percibimos que no se produce 
pandeo.  
 
C.1.4 CÁLCULO DE LAS RELACIONES DE 
TRANSMISIÓN.  
Para los diferentes cálculos nos será de utilidad conocer las diferentes relaciones 
de transmisión entre mecanismos. Se utilizan los mismos desarrollos que la máquina 
original.  
1
2
Z
Z
i =                  (C.1.4.1) 
A continuación presentamos las relaciones dentro del mecanismo de corte: 
• i1, es la relación entre el eje del cilindro cortador y el eje de entrada de 
potencia al mecanismo de corte. 
25,1
40
50
1 ==i  
 
• i2, es la relación entre los ejes de los rodillos de Delrin y el eje de 
entrada de potencia al mecanismo de corte. 
75,0
40
30
2 ==i  
 
Entre mecanismos de la máquina tenemos la relación entre la velocidad angular 
de la máquina, y la del sistema extractor del papel protector de los tejidos plásticos y 
elásticos. Dicha relación esta formada por dos desmultiplicaciones, tal que: 
• i3 = 1,125. Se obtiene de la siguiente forma: 
125,1
20
15
24
36
3 =⋅=i  
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C.2 CÁLCULOS DEL MOTOR.  
C.2.1 DETERMINACIÓN DE LAS CARGAS.  
En este proyecto, uno de los problemas que se trata de resolver es que la tensión 
de los diferentes componentes sea lo más constante posible, ofreciendo así un par 
resistente constante al motor. Aún así existe un estado más critico que otros, desde el 
punto de vista de l’accionamiento, dicha  etapa es cuando el mecanismo de corte esta 
actuando, es decir la cuchilla de corta esta funcionando, y al mismo tiempo el rollo de 
abastecimiento de tejido plástico o elástico se encuentra por la mitad, pues esta 
actuando el rodillo para extraer el plástico protector. Para más información sobre como 
son los tejidos, dirigirse al anexo B. Los diferentes mecanismos y rodillos están 
referenciados al conjunto general, que se puede estudiar en el apartado de descripción 
general.  
 
C.2.1.1 RODILLOS DE TRACCIÓN. 
Los rodillos de tracción son los que desenrollan los diferentes componentes de 
sus bobinas de suministro. Para que estos rodillos tengan un par resistentes se ha 
acoplado unos mecanismo de frenado en los porta bobinas, dichos frenos permiten 
graduar con precisión los momentos resistentes, pues cada componente ofrece una 
resistencia diferente. Se estudia con más detalle en el capitulo 5, para hacer los cálculos 
se elegido el caso más desfavorable, que es cuando las bobinas están en su inicio. 
Diferenciaremos dos rodillos:  
 
• Rodillo 1: desenrolla los diferentes tejidos de las tiras, tela, tejido plástico 
o elástico.  
• Rodillo 2: desenrolla la compresa central y el papel protector.  
 
Como se ha determinado en el apartado de cálculos previos, sabemos que el 
diámetro de los rodillos es de 6,5 cm, y la velocidad angular de 15,39 rad/s. 
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o Rodillo 1. 
 
Después de haber calculado y haber seleccionado el freno correspondiente el par 
resistente al cual esta sometido dicho rodillo es de 1,20 Nm.  
 
WMresistabsorbidaPotencia 46,18385,1520,1_ 11 =⋅=⋅= ω         (C.2.1.1.1) 
 
o Rodillo 2.  
 
Para el calculo de la potencia absorbida por el rodillo 2, debemos tener en cuenta  
el momento resistente de la compresa central y dos veces el momento resistente del 
papel protector, pues se utilizan dos a la vez. Se coloca el mismo freno de 0,3 Nm, en los 
dos porta bobinas de papel protector. En el caso de la compresa central no utilizaremos 
ningún freno en el porta bobina, pues la gasa es delicada. Dicho material será 
ligeramente frenado mediante una guía antes de su colocación sobre el tejido, evitando 
así su deformación. Como valor se tomara el momento necesario para desenrollar 
multiplicado por un factor 1,2 . Este factor se deduce de la fuerza que se necesita para 
vencer la resistencia de la guía, que es del orden de un 20% del valor necesario para 
desenrollar el material.  
 
De igual modo se a de  considerar la fuerza de compresión que ejerce el cilindro 
superior sobre el conjunto de los componentes, dicha fuerza es vertical por lo tanto no 
ejerce momentos, pero si realiza la fuerza que resulta de la fricción entre la tira y el 
rodillo, la fuerza vertical es de 30N, considerando un coeficiente de fricción del material 
plástico con base de silicona es de aproximadamente 0.4, obtenemos una fuerza de 
fricción de 12N, lo que resulta un momento resistente del orden 0,39 Nm.  
 
Cálculos detallados:  
 
NmRadioFvMcomp 39,0
2
065,04,030 =⋅⋅=⋅⋅= µ            (C.2.1.1.2) 
 
Nm
McompprotecpapelMrescentralcompMresrodMres
185,139,03,02195,0
__2__2_
=+⋅+
=+⋅+=
  (C.2.1.1.3) 
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WrodMresabsorbidaPotencia 231,18385,15185,12__ 12 =⋅=⋅= ω     (C.2.1.1.3) 
 
C.2.1.2 MECANISMO DE CORTE.  
Para analizar la potencia que absorbe el mecanismo de corte, se ha tenido que 
analizar detalladamente su funcionamiento y los materiales de los rodillos internos. En 
este apartado se usaran los datos analizados en el capitulo 7, donde el estudio de los 
elementos es más exhaustivo.  
 
Los datos necesarios para el calculo son:  
 Fuerza que ejercen los muelles del cortador:  2*1106,05N = 2212 N. 
 Fuerza que ejercen los muelles del avance: 2*18,21N = 36,42 N.  
 Cilindros de avance de Delrin, con coeficiente de fricción µ = 0,2. 
 El diámetro del cilindro es de 48 mm. 
 Relaciones de transmisión necesarias, 25,1
40
50
1 ==i  , 75,040
30
2 ==i . 
 
Cálculo del par resistente de los rodillos de Delrin. 
Los rodillos ejercen entre ellos una fuerza de 36,42 N, lo que da una fuerza de 
fricción de Fres1 = µ⋅N = 7,284N. La tira toca a los rodillos por ambos lados, así pues se 
ha de tener en cuenta dos veces dicha fuerza, obteniendo una fuerza resistente de 
avance de 14,57 N.  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig. C.2.1.2.1 
Esquema de las 
   fuerzas aplicadas sobre la tira. 
 
 
 
   Velocidad 
   de la tira 
 
                                                          2⋅Fres     
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 Según el diagrama del sólido libre rodillo, observamos como la tira ejerce una 
fuerza de resistencia sobre cada uno de los rodillos en sentido contrario a la velocidad 
lineal, de este modo podemos calcular el momento resistente que ofrece la tira: 
 
NmrodRadioFresM delrinrodFres 35,0024,0284,72_2 1__ =⋅⋅=⋅⋅=         (C.2.1.2.1) 
 
Calculamos el par resistente reducido al eje de transmisión, teniendo en cuenta 
las tres transmisiones de engranajes en serie, i el factor de transmisión de uno de los 
trenes de engranajes.  
 
Nm
i
M
trans
motordelrinrodFres 481,0
35,0
2
___ =⋅= η             (C.2.1.2.2) 
 
Cálculo del par resistente del cilindro cortador. 
Una vez calculado el momento resistente de los rodillos de avance del 
mecanismo de corte, pasamos a calcular el momento resistente que se produce al cortar 
las tiras: 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig. C.2.1.2.2        Fig. C.2.1.2.3 
Esquema de las fuerzas que     Esquema de las fuerzas que  
intervienen en el corte de la tira.    intervienen al inicio del corte de la tira. 
      
 
 
 
                               ωrod1 
 
 movimiento                     Fuerza de corte 
 cilindro cortador                   
 
Velocidad 
De la tira 
 
Fuerza         
resistente    
 
 
                          ωrod2     
 
 Fuerza de corte 
 
 
        y 
 
 
                                 
                                                              x  
                                                  Fuerza de contacto 
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Al producirse el corte, el cilindro cortador hace un ligero movimiento hacia arriba, 
de algunos milímetros 1 - 3 mm, en sentido opuesto a la fuerza de los muelles, este 
fenómeno se produce cuando una de las cuchillas toca el cilindro inferior y corta la tira. 
Para determinar el momento resistente que se produce al cortar la tira, se ha tenido que 
analizar las fuerzas cuando la cuchilla inicia el corte, Fig. C.2.1.2.3. La fuerza de contacto 
es perpendicular a la tangente que pasa por el punto de contacto del contra cilindro. La 
fuerza de contacto hace un ángulo α de 71º con la horizontal. La fuerza de corte es la 
suma que realizan los dos muelles, tal que realizando suma de fuerzas en el eje y, 
tenemos: 
 
)·sin(·2 αcontactom FF =                    (C.2.1.2.3) 
 
De la ecuación C.2.1.2.3,  determinamos que la fuerza de contacto es de 2340 N. 
Tomando medidas y verificándolas se ha determinado la distancia s del punto de 
aplicación de la fuerza de contacto respecto el centro del cilindro cortador, pudiendo así 
calcular el momento resistente, siendo s = 17mm.  
          
El diámetro del cilindro cortador puede diferir, pero para hacer los cálculos se ha 
elegido el más desfavorable y el que se utiliza para hacer las tiras normalizadas. 
Utilizaremos como diámetro 80mm, este valor puede disminuir en algunas micras, pues 
como es de prever las cuchillas tiene desgaste, pero despreciable para hacer los 
cálculos. Para otro tipo de medidas de tira se usaran diámetros de cilindro de 64mm, 
pero el caso más desfavorable es el de 80mm.  
 
NmEsFM contactoFres 78,393·17·23402 =−=⋅=           (C.2.1.2.4) 
 
Cálculo del par reducido al eje de transmisión, se ha tenido en cuenta el 
rendimiento de la transmisión por engranajes.  
 
NmM motorFres 84,3297.025,1
78,39
_2 =⋅=              (C.2.1.2.5) 
 
NmMMM motorFresmotordelrinrodFrestotalres 32,3384,324811,0_2____ =+=+=         (C.2.1.2.6) 
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Obtenemos una potencia total del mecanismo de: 
 
WPot cortemec 6,512385,1532,33_ =⋅=            (C.2.1.2.7) 
 
C.2.1.3 MECANISMO DE EXTRACCIÓN DEL PAPEL 
PROTECTOR. 
 
El mecanismo de recogida de material esta basado en un sistema de embrague, 
el cual interrumpe la transmisión de par cuando el rodillo de recogida esta estirando el 
papel de protección con una fuerza superior a la de trabajo. Dicho conjunto esta también 
unido a la transmisión general, pero con una velocidad angular ligeramente inferior a la 
de los otros rodillos, relacionada con una 125,13 =i . El diámetro del rodillo es superior a 
los 65mm, más exactamente de diámetro 90mm. El hecho de que el diámetro sea 
ligeramente superior hace que la velocidad lineal del mecanismo de extracción sea 
levemente superior a la de los rodillos tractores. 
  
El cilindro sobre el cual se recupera el papel protector aumenta de diámetro, lo 
que provoca un aumento considerable de la fuerza lineal, para evitar este fenómeno, se 
ha intercalado un embrague entre la polea tractora y el cilindro. El embrague empieza a 
patinar cuando el cilindro empieza a tirar del papel más fuerte de lo normal.  
 
Para determinar la potencia que absorbe el mecanismo de extracción, 
supondremos la velocidad lineal del papel constante, y no la velocidad angular.  
 
Wr
i
FVFabsPot protectorpapellinealprotectorpapel 23,1045,0.125,1
385,152_
3
__ =⋅=⋅⋅=⋅= ω   
                 (C.2.1.3.1) 
 
Aunque en el calculo parece que se contradiga lo mencionado anteriormente, se 
coge como velocidad lineal la del cilindro vació, pues se supone que en este momento el 
embrague aún no patina. La función del embrague es mantener dicha velocidad de 
0,6154m/s. 
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Estamos suponiendo que cuando el embrague esta funcionando este no consume 
potencia. Esta afirmación seria errónea, pero el hecho de suponer constante la potencia 
necesaria para extraer el papel, provoca que la potencia necesaria para hacer funcionar 
el mecanismo de extracción no difiera casi de la real. Pues al aumentar el diámetro del 
cilindro, la velocidad angular de la bobina de recogida de material disminuye y el par 
resistente provocado por la extracción del papel se mantiene constante, con lo cual la 
potencia debería disminuir , ahora es cuando deberíamos tener en cuenta la potencia del 
embrague, sumando estas dos potencias observamos que es parecida a la que 
habíamos supuesto al principio. 
 
En la tabla siguiente se ha intentado hacer una simulación de lo que pasa a nivel 
de potencias y velocidades angulares a medida que el cilindro de extracción de papel 
protector va aumentando de diámetro.  
 
Tabla C.2.1.3.1 
 
radio 
velocidad 
angular 
Dif. 
vel. Ang 
potencia 
rollo 
momento
resistente 
Diferencia 
de momento
potencia 
embrague
Potencia 
 total 
estado del
embrague
estado del
cilindro 
0,045 13,676 0,000 1,231 0,09 0 0,000 1,23 no actúa vació 
0,05 12,308 1,368 1,108 0,1 0,01 0,123 1,23 actúa 
papel 
protec. 
0,055 11,189 2,486 1,007 0,11 0,02 0,224 1,23 actúa 
papel 
protec. 
0,06 10,257 3,419 0,923 0,12 0,03 0,308 1,23 actúa 
papel 
protec. 
0,065 9,468 4,208 0,852 0,13 0,04 0,379 1,23 actúa 
papel 
protec. 
0,07 8,791 4,884 0,791 0,14 0,05 0,440 1,23 actúa 
papel 
protec. 
0,075 8,205 5,470 0,738 0,15 0,06 0,492 1,23 actúa 
papel 
protec. 
 
 
Especificaciones de la tabla C.2.1.3.1: 
 
• Radio: se ha hecho incrementos de 5mm. 
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• Velocidad angular ω: se ha tomado la velocidad lineal constante, la 
cual se ha deducido del estado inicial, y se calcula la velocidad angular 
tal que: 
radio
linaelvel _=ω . 
• Diferencia de velocidad angular: es la diferencia entre la ω inicial y 
la calculada para cada diámetro. 
• Potencia rollo: se calcula de la siguiente forma: ω⋅= 09,0_ rolloPot , 
donde el momento resistente del papel es de 0,09Nm constante. 
• Momento resistente: se calcula radioMr ⋅= 2 , equivale al momento 
al cual esta sometido el papel sino hubiera el embrague.  
• Diferencia de momentos: es la diferencia entre el momento 
resistente y el constante que mantenemos de 0,09Nm. 
• Potencia embrague: es el producto de la diferencia de velocidades 
angulares y de momentos resistentes. Este termino se entiende como 
la potencia absorbida por el embrague. 
• Potencia total: es la suma de la potencia del rollo y la absorbida por el 
embrague. 
 
 
C.2.1.4 POTENCIA TOTAL DE LOS MECANISMOS. 
El cálculo de la potencia total absorbida por la máquina es la suma de todas 
potencias de los mecanismos. Se puede realizar directamente la suma aritmética de los 
diferentes valores pues los cálculos se han reducido al eje de entrada de la máquina. La 
potencia obtenida es de: 
 
._________ 21 extmecPotcortemecPotrodabsPotrodabsPottotalPot +++=  
                 (C.2.1.4.1) 
Sustituyendo cada termino por su valor numérico, obtenemos una potencia total 
de : 
 
WtotalPot 6,55023,1642,51223,18462,18_ =+++=          (C.2.1.4.2) 
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Hay que señalar que este valor no es el definitivo, pues no tiene en cuenta los 
rendimientos de las transmisiones por correa. Como se ha mencionado, la transmisión 
de potencia y par entre el eje de entrada de la máquina y los diferentes mecanismos se 
realiza mediante correas dentadas con un rendimiento del 98%. La disposición de las 
correas es la siguiente, del eje de salida engranan dos correas dentadas, la primera 
aportando potencia al mecanismo de ensamblaje y corte, y la segunda acciona el rodillo1 
y este a su vez el mecanismo de extracción de papel protector. La correa1 transmite un 
96,4% de la potencia y la correa2 un 3,6%. El rendimiento total es: 
 
∑ ⋅+⋅=⋅= n iitotal
1
2036,098,0964,0 ηηβη            (C.2.1.4.3) 
 
Donde η2 es el rendimiento de la transmisión en serie entre ambos mecanismos 
(rodillo1 y eje de entrada del mecanismo de extracción de papel), el accionamiento entre 
ambos mecanismos se hace mediante dos correas dentadas de un rendimiento de 98%, 
lo cual se trata de tres correas en serie. Así pues, el rendimiento de una transmisión por 
correa dentada en serie de k anillos es de ( )∑ −⋅= k jcd k 1 1
1 ηη . 
  
( ) 98,0
3
98,098,098,0 210
2 =++=η            (C.2.1.4.4) 
 
Podemos pues aproximar el rendimiento de la correa2 a 98%, obteniendo un 
rendimiento total de la transmisión de: 
98,0=totalη  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Mecanismo de corte
+
Mecanismo de
ensamblaje
96,4%
Rodillo1
3,6%
 Extracción de papel
protecto
Potencia de entrada
correa 1
correa 2
Fig. C.2.1.4.1 
Diagrama de bloques de distribución de la
potencia suministrada por el moto-reductor.  
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Así pues, la potencia necesaria en el eje de entrada de la máquina es de: 
 
WtotalPotPot
total
entradaeje 8,561
_
_ == η             (C.2.1.4.5) 
 
Nm
Pot
M entradaejeresistente 52,36385,15
8,561_ === ω           (C.2.1.4.6) 
 
Realizando el calculo C.2.1.4.6, se obtiene el resultado de un par resistente de 
36,416Nm, conociendo la velocidad angular de funcionamiento de 15,385rad/s. 
 
 
C.2.2 CÁLCULOS DE COMPROBACIÓN.   
Los moto-reductores de la serie L, están compuestos por un reductor de tornillo 
sin-fin y un motor eléctrico trifásico asíncrono de 4 polos. A continuación presentamos 
los cálculos de verificación, para asegurarnos que la elección de dicho moto-reductor es 
el correcto para el funcionamiento de la máquina. Recordamos que el momento 
resistente a la salida del moto-reductor es de 36,42Nm. 
 
          Tabla C.2.2.1 
 
Potencia (kW) n2 M2 (Nm) IR 
1,1 139 65 10 
 
 
El par resistente esta en todo momento por debajo al par ofrecido por el moto-
reductor. Comprobemos ahora, que la velocidad del eje de salida corresponda con la 
requerida por la máquina. La ecuación C.2.2.1 corresponde al punto de funcionamiento 
del motor determinado por la intersección entre la curva característica del motor y la 
curva del par resistente de la máquina.  
 
crona
alno
cronaalno
resist nM
nn
Mn sin
min
sinmin
2 +−⋅=                (C.2.2.1) 
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1
2 min84,14315065
150139·416,36 −=+−=n                (C.2.2.2) 
 
Obtenemos una velocidad angular de la máquina de 143,8 min-1, (15,06 rad/s).  
 min/37,2960·
2
065,0·0626,15 m=                 (C.2.2.3) 
 
La velocidad lineal máxima de los rodillos será de 29,37m/min, más que 
aceptable para el correcto funcionamiento de la máquina. 
 
 
C.2.3 PUNTO DE FUNCIONAMIENTO DEL MOTOR. 
Determinar el punto de trabajo del motor nos permitirá determinar la potencia del 
convertidor de frecuencia. Es aconsejable que el motor trabaje dentro de lo posible por 
debajo del par nominal, o lo que es lo mismo por encima de la velocidad nominal. Las 
característica del motor son: 
 
            Tabla C.2.3.1 
 
Potencia 
(kW.) 
velocidad 
(min-1) 
Par nominal 
Mn. 
Ma / Mn Mmax./ Mn 
1,1 1390 7,5 1,4 1,9 
 
Donde Ma es el par de arrancada y Mmax el par máximo. 
   
El momento resistente antes del reductor puede calcularse de la siguiente forma: 
 
Nm
i
M
M
R
mrresist
motorres 642,310
416,36_
_ ===               (C.2.3.1) 
El momento encontrado en la ecuación (C.2.3.1) debe ser corregido según el 
rendimiento de la transmisión de tronillo sin-fin, que en este caso es del orden de un 
87%.   
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Así pues tenemos que el momento a la salida del eje del motor es: 
Nm
M
M
red
motorres
motorejerest 19,487,0
642,3
.
_
__ === η               (C.2.3.2) 
 
El momento de arrancada y máximo se obtienen a partir de los factores obtenidos 
del fabricante: 
 
.5,105,7*4,1*4,1 NmMM na ===                 (C.2.3.3) 
 
NmMM nmáx 25,145,7*9,1*9,1. ===                (C.2.3.4) 
 
Interpolando podemos encontrar el punto de funcionamiento del motor:  
 
 
crona
alno
cronaalno
resistmotor nM
nn
Mn sin
min
sinmin +−⋅=                (C.2.3.5) 
 
1min14361500
5,7
15001390·19,4 −=+−=motorn               (C.2.3.6) 
 
 
 
Este resultado confirma que el motor en plena carga trabajara por debajo del par 
nominal. A continuación se muestra la curva de par, donde se puede visualizar 
gráficamente los datos obtenidos. 
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Fig. C.2.3.1  
Grafico característica  
del funcionamiento del motor. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
C.3 CÁLCULOS DEL FRENO. 
En el siguiente anexo se detallaran los cálculos realizados para el diseño del 
mecanismo de frenado y sus respectivos cálculos de comprobación para asegurar que 
no se produce autoretención entre el patín y el soporte.  
 
 
 
 
 
 
M ( Nm ) 
0 
n ( rev/min )
14,25 
aM  
10,5 
.maxM
7,5 
4,19
      1438,55 
1390       1500 
Mn 
Punto de funcionamiento 
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C.3.1 CÁLCULOS PREVIOS. 
C.3.1.1 PROPIEDADES DE CADA BOBINA. 
A partir de los datos ofrecidos por el fabricante de tiras, hemos podido deducir los 
diámetros máximos y mínimos de las bobinas, el numero de vueltas necesarias para 
desenrollar todo el material y el peso de cada bobina de material. En consiguiente, se a 
podido calcular los esfuerzos aplicados en los diferentes puntos de contacto.  
  
Conociendo los diámetros máximos y mínimos de la bobina podemos deducir el 
numero de vueltas necesarias para desenrollar todo el material, según la formula 
siguiente:  
 
enDD in ).1·2( ++=                (C.3.1.1.1) 
 
donde n es el numero de vueltas, Di el diámetro del final y e el espesor. 
 
El peso de la bobina la calculamos conociendo la densidad y su superficie tal que: 
 
ρ·.·anchoLongpeso =              (C.3.1.1.2) 
donde ρ  es la densidad expresada en 
2m
gr
.  
 
Se ha creído oportuno agrupar todo los cálculos en la tabla C.3.1.1.1, clasificada 
según material para facilitar su lectura. 
 
          Tabla C.3.1.1.1 
 
material Dn Di e n(vueltas) L(m) Peso lleno 
tela 350 76 0,3 457,2 300 4,23 
plástico 350 76 0,245 559,7 325 3,38 
elástico 380 76 0,425 358,2 220 4,49 
papel 
siliconado 
440 76 0,095 1916 1700 3,87 
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C.3.1.2 DETERMINACIÓN DE LAS FUERZAS SOBRE LOS 
BASCULANTES.  
Una vez determinados los pesos de cada bobina de material y del momento de 
frenado necesario (anexo C.1), podemos determinar las fuerzas que actúan sobre cada 
uno de los basculantes para poder hacer posteriormente un estudio del mecanismo de 
frenado en función del estado de cada bobina.  
 
Mediante geometría básica podemos determinar las distancias de las fuerzas 
para hacer suma de momentos en el punto de rotación. Realizando el diagrama del 
sólido libre basculante, donde aplicamos las fuerzas externas podemos determinar la 
fuerza de contacto Fr sobre el tambor de frenado.  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Las fuerzas aplicadas al esquema del basculante son el peso P, la fuerza de 
contacto Fr y la fuerza del muelle Fm. Para realizar suma de momentos en el punto de 
rotación debemos proyectar las distancias S y L perpendiculares a la dirección de la 
fuerza. La fuerza Fr forma un ángulo de 18º con la vertical y la fuerza P de 16º, según 
 
 
   
 
                         Fr   Fm       P 
 
 
 
 
 
 
 
 
                                                                                                Fig. C.3.1.2.1 
     Diagrama sólido libre  
     basculante. 
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acotación en el plano. Obtenemos haciendo una proyección sobre la perpendicular a la 
recta de acción de la fuerza, las distancias L’ y S’, mediante las cuales realizamos suma 
de momentos igual a cero. De donde deducimos las relaciones siguientes: 
 
)º16º20·cos(' += LL               (C.3.1.2.1) 
 
)º18º20·cos(' += SS               (C.3.1.2.2) 
 
Realizamos suma de momentos en el punto de rotación: 
 
'·'·· SFLPbF rm =+                (C.3.1.2.3) 
   
donde b es la distancia del punto de aplicación de la fuerza del muelle al centro 
de rotación, b = 20mm. 
 
Fijando el momento de frenado a 0,3 Nm para el papel siliconado y 1,2 Nm para 
los demás tejidos, deducimos la fuerza de contacto Fr necesaria para cada caso. Como 
coeficiente de fricción entre el tambor y el material de contacto escogemos el valor de 
2,0=µ , según especificaciones del libro Nieman Pág. 729.(capitulo 29.5), donde las 
superficies de contacto son fundición gris y fibras en general.   
 
Tenemos   
 
tamborr rFMf ··µ=                (C.3.1.2.4) 
 
deducimos la fuerza de contacto. 
 
Resolviendo el sistema con las ecuaciones (C.3.1.2.3) y (C.3.1.2.4)  , sin tener en 
cuanta la fuerza del muelle y tomando como incógnita la distancia S, podemos calcular la 
distancia del punto de aplicación necesaria para cada material manteniendo L constante. 
Para el caso del papel siliconado L = 20 mm y para los tejidos L = 30mm. 
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En la tabla C.3.1.2.1 se agrupan los valores calculados para cada uno  de los 
materiales: 
 
Tabla C.3.1.2.1 
    
basculante freno 
Material 
Longitud 
(m) 
densidad 
(gr/m^2) 
anchura 
(mm) 
Peso 
Max. 
(Kg.) 
Fuerza 
Max.(N)
Fuerza 
contacto 
(N) 
Smax(mm) 
Fuerza 
cont 
real 
Moment
frenado
papel 
siliconado 
1700 65 35 3,87 37,94 29 26,8   
Esp. Tela 300 235 60 4,23 41,50 115 11,1 106,1 1,114 
Tej. 
Elástico 
220 340 60 4,488 44,03 115 11,8 116,0 1,218 
Tej. 
Plástico 
325 170 60 3,3762 33,12 115 8,9 123,11 1,293 
   media 10,58   
 
 
En la columna de Smax. se ha calculado la distancia que deberíamos tomar para 
obtener la fuerza de contacto deseada. La columna fuerza contacto real obtenemos la 
fuerza obtenida tomando como distancia S valores redondeados, para el tejido tela de 
valor 11mm, para el elástico de 12mm, para el plástico de 9mm. El valor media, es el 
promedio de las tres distancias según el tejido sin tener en cuenta la del papel siliconado. 
Tomaremos pues un valor de 11mm para el basculante correspondiente a los tejidos.  
 
L es la longitud en metros del material enrollado en las bobinas. 
F es el peso máximo en N de la bobina. 
 
C.3.2 CARACTERÍSTICAS DE FRENADO SEGÚN 
CONDICIONES DE TRABAJO. 
Una vez determinado los valores deseados de fuerza de contacto y momento de 
frenado, simulamos lo que ocurre con la tensión del tejido y el momento de frenado 
cuando el material se va gastando de la bobina. La simulación se realiza para cada 25 
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vueltas de material desenrollado. Para los cálculos de cada instante se ha aproximado el 
radio al radio final en cada caso.  
 
En las tablas siguientes se pueden analizar los datos que obtenemos para cada 
25 vueltas extraídas de material. Las ecuaciones utilizadas para cada casilla son las 
siguientes: 
 
ρπ ···· eDnPesoPesoPesoPeso ninicalextraidoinical −=−=               (C.3.2.1) 
 
donde 
n son las vueltas extraídas, en nuestro caso 25. 
ρ es la densidad del material. 
nD es el diámetro con las 25 vueltas de menos, es una aproximación 
conservadora. 
 
En la tabla podemos distinguir dos casos, sin y con muelle de pretensado. 
Observamos que sin el muelle la tensión del material disminuye rápidamente dejando 
desfrenada la bobina. En el caso de estar sin muelle los valores del momento de frenado 
y de la tensión siguen las ecuaciones propuestas: 
'
'···
S
LPesorM tamborfrenado µ=                  (C.3.2.2) 
2
n
frenado
D
M
Tensión =                   (C.3.2.3) 
tambor
f
r r
M
F
·µ=                    (C.3.2.4) 
 
Analizando los datos observamos que con una fuerza del muelle Fm  dada para 
cada material se puede compensar la falta de momento de frenado utilizando de nuevo la 
ecuación C.3.1.2.3, y como incógnita en este caso la fuerza del muelle. Haciendo el 
promedio de estos valores de compensación se encuentra un valor de pretensado para 
el cual la tensión del tejido se mantiene constante.  
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Tabla C.3.2.1 
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Tabla C.3.2.2 
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Tabla C.3.2.3 
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Tabla C.3.2.4 
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C.3.3 CÁLCULOS DEL MUELLE DE PRETENSADO.  
C.3.3.1 DIMENSIONADO DEL MUELLE.  
Una vez determinada la fuerza de pretensado que debe aportar el muelle, 
podemos calcular las propiedades del muelle que trabaja a tracción. Para entender mejor 
el funcionamiento de un muelle a tracción en el anexo F.3.3 se detalla su funcionamiento.  
 
Los cálculos iniciales se basan en el método de iteración. Supondremos 
inicialmente que la fuerza de precompresión 0F , es la necesaria para la precompresión 
del mecanismo de frenado. Utilizando la ecuación y el grafico     . 
 
0
3
0 8
τπ ⋅⋅
⋅=
D
dF             (C.3.3.1.1) 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig. C.3.3.1.1  
 
 
En el primer caso, imponemos que 0F  = 5,5 N y un diámetro del hilo d = 1,5mm. 
Observando en el grafico, determinamos el valor de la tensión de precompresión 0τ tal 
que 0τ = 75Mpa. Sustituyendo en la ecuación C.3.3.1.1, obtenemos D = 18mm. En 
nuestro caso un diámetro de muelle de 18mm es demasiado grande para poder acoplarlo 
al mecanismo. 
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En el segundo caso, imponemos  0F  = 5,5 N, un diámetro del hilo d = 1mm y por 
consiguiente 0τ = 80Mpa. Resolviendo de nuevo 0
3
0 8
τπ ⋅⋅
⋅=
D
dF , obtenemos un diámetro 
D = 5,7, en este caso un diámetro es pequeño para su construcción pero aceptable para 
su ajuste en el freno.   
 
En el tercer caso imponemos, d = 1mm, 0τ = 75Mpa y D = 10mm. Obtenemos una 
fuerza de precompresión 0F  = 3,14 N. Es inferior a la fuerza necesaria por el freno, pero 
se puede corregir aportando una cierta deformación. Las dimensiones del muelle son las 
idóneas para su fabricación y instalación en el mecanismo de freno. 
 
 
C.3.3.2 AJUSTE DEL MUELLE.  
En el apartado anterior hemos determinado las dimensiones del muelle y hemos 
obtenido una fuerza de compresión de  0F  = 3,14 N. Aportando la deformación iδ , 
podemos obtener la fuerza del muelle necesaria.  
 
Determinación de la rigidez K del muelle: 
 
mm
NG
ND
dK 667,01080
15108
1
8
3
3
4
3
4
=⋅⋅⋅⋅=⋅⋅⋅=           (C.3.3.2.1) 
 
 
La fuerza que realizara el muelle sigue la ecuación: 
 
 ikFFm δ·0 += .              (C.3.3.2.2) 
 
Donde 0F =3,14 N , k = mm
N667,0  y Fm  = 8,5N. Sustituyendo en    , obtenemos 
una deformación iδ = 7,5 mm.  
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El ajuste de la fuerza del muelle se realiza mediante un tornillo de métrica 6mm y 
paso 1mm, en el cual un giro corresponderá a una deformación de 1mm del muelle. 
 
C.3.4 CÁLCULOS DE LA UNIÓN ARRASTRADOR - 
BASCULANTE. 
La unión entre los basculantes y el arrastrador se realiza mediante una unión por 
presión.  El calculo nos permitirá encontrar el ajuste adecuado para que el arrastrador 
pueda transmitir el par deseado a los dos basculantes. Realizaremos un encaje térmico 
con un coeficiente de adherencia µ= 0,07, correspondiente a un encaje a presión de un 
árbol de acero para piezas altamente solicitadas y un cubo de acero de mecanización 
fácil para piezas sin exigencias especiales. El limite elástico eσ no debe ser sobrepasado 
pues sino nos encontraríamos en la zona elástico-plástica y el conjunto ya no seria 
desmontable. Como datos tenemos: 
 
Árbol 
F-1140 
2290 mm
N
s =σ  
ν = 0,3 
250
210000
mm
NEst =−  
mmDIi 8=  
mmD f 10=  
mmL f 10=  
 
 
Cubo 
F-2133 
2190 mm
N
s =σ  
ν = 0,3 
2210000 mm
NE AlMg =−  
mmDAa 15=  
 
 
 
 
La unión entre piezas será de alta calidad, el acabado superficial del agujero y del 
arrastrador es un rectificado fino con un alisamiento mmRR pIpA 01,0)·(2 =+  . 
 
 
• Cálculos: 
1=
f
f
D
L
                     (C.3.4.1) 
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 667,0==
Aa
F
A D
D
Q                     (C.3.4.2) 
8,0==
f
Ii
I D
D
Q .                  (C.3.4.3) 
 
En el caso más desfavorable el momento a transmitir será de 0,75Nm para el 
tejido elástico.  
 
Tendremos fallada de la unión por presión si uru FF > , donde : 
2
f
t
u D
M
F =  es la fuerza tangencial a transmitir.                (C.3.4.4) 
pLDF ffruru ···· πµ=  es la fuerza de fricción entre superficies.              (C.3.4.5) 
 
En nuestro caso elegimos un coeficiente de seguridad Cs = 1,5 , valor más que 
aceptable. Así pues según la igualdad: usru FcF ·= , podemos deducir la presión mínima 
de contacto entre superficies de 
2
23,10
mm
Np = . 
 
La presión de contacto p en el encaje es proporcional a la interferencia efectiva 
relativa ξ. 
  
IA KK
P +=
ξ
                  (C.3.4.6) 
donde  
)
1
1
·(1 2
2
υ+−
+=
A
A
A
A Q
Q
E
K                  (C.3.4.7) 
)
1
1
·(1 2
2
υ−−
+=
I
I
I
I Q
Q
E
K                  (C.3.4.8) 
 
Como el árbol y el cubo son de acero podemos simplificar la expresión, hasta 
obtener : 
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)
1
1
1
1
·(1 2
2
2
2
I
I
A
A
acer Q
Q
Q
Q
E
P
−
++−
+=
ξ
               (C.3.4.9) 
 
Sustituyendo valores  y resolviendo la ecuación    obtenemos una interferencia 
efectiva relativa mínima de .000349,0min mm=ξ  
 
Según la presión limite del árbol o del cubo podemos determinar la interferencia 
efectiva relativa máxima. 
 
2
2
lim 2,52)1·(·2
1
mm
NQRP IeII =−=                (C.3.4.10) 
 
2
2
lim 73,52)1·(·2
1
mm
NQRP AeAA =−=              (C.3.4.11) 
 
La interferencia efectiva máxima viene limitada por la presión limite del árbol, 
pues es la inferior, en caso de sobrepasar dicha presión tendríamos fallada de la unión 
debido a la fallada del árbol. La interferencia efectiva relativa máxima es 
.00197,0max mm=ξ  
 
Interferencia efectiva: 
mmDZ f 00349,0·minmin == ξ               (C.3.4.12) 
mmDZ fn 0197,0·maxmax == ξ               (C.3.4.13) 
 
 
Interferencia constructiva: 
.49,1301349,001,000349,0)·(2minmin mmmRRZU pIpA µ==+=++=  
         (C.3.4.14) 
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.7,290297,001,00197,0)·(2maxmax mmmRRZU pIpA µ==+=++=   
                   (C.3.4.15) 
 
 
Elegimos un ajuste H7/s6, con mU µ32max = y mU µ8min = . Con dicho ajuste no 
sobrepasamos la presión limite del cubo. La minU  necesaria es superior a la 
proporcionada por el ajuste, así pues podemos asegurar la NO fallada de la unión.  
 
 
C.3.5 CÁLCULOS DE COMPROBACIÓN. 
En los cálculos de comprobación se determina si se puede producir o no 
acuñamiento para cada uno de los componentes. En el caso de la guía se produce un 
estado de retención si la guía no desliza entre los carriles. Para el basculante se produce 
autoretención cuando el momento de frenado va aumentando con la velocidad y es 
independiente de la fuerza de contacto normal. Cada uno de los casos descritos se 
detallan en los apartados siguientes. 
 
 
C.3.5.1 COMPROBACIÓN DE LA GUÍA. 
Los cálculos de comprobación se basaran en el estudio de la posibilidad de que 
ocurra retención entre el encaje de la guía y el carro de deslizamiento. En primer lugar 
realizaremos el estudio del diagrama del sólido libre para determinar el punto de contacto 
y del centro de masas. Debido a la pequeña holgura que existe entre la guía y el carro, 
solo se producirá contacto en  los puntos A y B.  
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Fig. C.3.5.1.1  
Fuerzas aplicadas en la guía. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
    
        
En la tabla siguiente podemos aproximar donde se encuentra el centro de masa 
del sistema, lugar donde se aplicara la totalidad del peso.  
 
Tabla C.3.5.1.1 
 
 ρ·v c.d.mi c.d.mi ·ρ·v 
porta bobina 280 139,5 39060 
tambor freno 120 45 5400 
bobina 
material 
4488 133 596904 
carro desliz. 320 0 0 
 5208  671256 
  123,15  
 
 
 
                                                                  
    fAF  
                                                                                rAF           
       
A 
 
              c.d.m 
            
 
        rBF  
                
           B 
Peso 
fBF  
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Una vez localizado donde se aplica el peso, aplicamos las ecuaciones de 
equilibrio, realizando momentos en el punto A, así determinaremos las fuerzas de 
contacto en B.  
 
∑ = 0AM  
15··90*15,123*0 rBrB FFPeso µ+−=  de donde NFrB 11,71=         (C.3.5.1.1) 
 
La guía se montara con un poco de lubricación, el material de la guía y del carro 
será de acero, obtenemos pues un coeficiente de fricción en el peor de los casos de µ = 
0,1 , según las indicaciones del libro Nieman.  
 
Para que la guía no funcione correctamente el peso debe estar compensado por 
la fuerza de fricción, podemos relacionar el peso y la fuerza de fricción tal 
que fBfA FFP += , donde rfBfA FFF ·µ== . Según las ecuaciones, deducimos que la 
fuerza de contacto rF =255,5 N . 
  
 Como se puede comprobar la fuerza rF  real es de 71,11 N muy inferior a la 
necesaria para retener la guía que es del orden de 255,5N, por lo que podemos concluir 
a priori que no ocurrirá retención en la guía. 
  
 A continuación determinemos para que ángulo α, de la componente del peso 
respecto la vertical podríamos tener efecto cuña.  
  
Calculemos el ángulo de semi-abertura del cono de fricción: 
 
º71,5)( == µϕ arctg               (C.3.5.1.2) 
 
Ocurriría efecto cuña, si la componente del freno pasara por A y a su vez esta 
comprendida dentro del cono de fricción. Mediante la relación geométrica que relaciona 
la posición del c.d.m respecto el punto A, deducimos que el ángulo α es de 
aproximadamente de 72,5º.  
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º5,72)
45
123()
45
( .. === arctgXarctg mdcα            (C.3.5.1.3) 
 
Observamos que la componente pasa por A  pero no esta comprendida dentro del 
cono de fricción. Con dicha configuración de la guía, nunca podrá ocurrir  que la 
componente pase por A y a la vez este comprendida dentro del cono de fricción. 
Además, el porta bobina no esta sometido a tanta flexión. Podemos concluir que no se 
producirá efecto cuña en la guía.   
 
 
C.3.5.2 COMPROBACIÓN DEL BASCULANTE DE FRENADO.  
La autoretención del basculante depende de la relación entre las medidas del 
basculante  a, b y del material de contacto con el tambor. En este caso será Nylon con 
fibra de vidrio con un coeficiente de fricción de aproximadamente 0,2. Al tratarse de un 
material plástico, este no presentara problemas de retención. Así pues, queda por 
estudiar la geometría de basculante.    
 
 
Fig. C.3.5.2.1. 
Fuerzas aplicadas sobre  
el basculante de frenado. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
         rF  
 
         O         fF  
         
 
 
      
bobinaω  
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Realizando suma de momentos igual a cero en el punto O, podemos relacionar la 
fuerza rF  y fF , tal que:  
 
aFbF fr ·· =             (C.3.5.2.1) 
 
Nos encontramos en el caso limite de retención cuando :  
 
µ·rf FF = .            (C.3.5.2.2) 
 
Se producirá retención cuando  aFbF fr ·· ≤ . Sustituyendo la ecuación 2 en 1, se 
obtiene la relación: 
 
µ≤
a
b
             (C.3.5.2.3) 
 
 Mientras se cumpla esta relación se estará en una situación de retención, siendo 
la situación limite µ=
a
b
. Esto implica que la distancia b debe ser mayor que µ·a para 
que no se produzca retención.  
 
 
        Tabla C.3.5.2.1 
 
valores numéricos 
a b µ 
10,5 19,5 0,2 
 
En nuestro caso tendremos sustituyendo por valores numéricos el resultado: 
 
86,1
5,10
5,19 ==
a
b
              (C.3.5.2.4) 
 
Analizando el resultado (C.3.5.2.4), observamos que es mayor a µ = 0,2. Así pues, 
podemos concluir que NO se producirá efecto cuña del basculante de frenado.  
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C.4 CÁLCULO DE LA TRANSMISIÓN. 
Los criterios de selección se basaran por los impuestos por la empresa y 
fabricante Optibelt. A partir de la potencia, velocidad y par a transmitir por el eje de 
salida del moto-reductor, corregiremos la potencia de acuerdo con las condiciones de 
funcionamiento para poder realizar la selección posteriormente. Partiremos de los datos 
calculados para el moto-reductor, (capitulo 3). Recordamos los datos técnicos necesarios 
para poder formalizar el dimensionado de la correa de transmisión: 
 
C.4.1 CÁLCULOS DE SELECCIÓN.  
Se realizaran los cálculos detallados para el dimensionado de la correa1, las 
demás correas seguirán el mismo principio de cálculo, así pues no se detallaran todos 
los cálculos intermedios, creyendo oportuno resumir los datos en la tabla    . 
 
C.4.1.1 CÁLCULO CORREA 1. 
 
C.4.1.1.1 DIMENSIONADO.  
La potencia a transmitir debe ser corregido por un factor total de servicio 2C , el 
cual depende del tipo de máquina, duración  y condiciones diarias de trabajo. Siguiendo 
el mismo criterio que para la selección del moto-reductor, asemejaremos nuestra 
máquina a una máquina textil, la cual trabaja con potencias medias y choques de par 
resistente moderados, la duración diaria de trabajo es de una 3 a 4 horas diarias. Según 
el criterio del fabricante obtenemos un factor de servicio 0C  de 1,7. Las correas están 
guiadas por tensores y guías, así pues debemos tener en consideración un factor 6C   de 
corrección especial de 0,2.  
 
9,102,07,18602 =++=++= CCCC            (C.4.1.1.1) 
 
El factor 8C , correspondiente al numero de paradas y funcionamiento reversible 
con picos de par superiores al constante es cero en nuestro caso. 
 
kWCPPB 09,29,1*1,1· 2 ===             (C.4.1.1.2) 
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Obtenemos una potencia corregida de 2,09kW.  Con la potencia corregida y la 
velocidad angular de la polea pequeña, consultamos en el grafico de selección el tipo de 
correa aconsejable para nuestras especificaciones. Utilizaremos correas de paso métrico 
(la utilización de otro tipo de paso de correa seria igual de correcta). En nuestro caso, el 
tipo de correa aconsejable es la T-10, con las siguientes características: 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig. C.4.1.1.1 Grafico de selección paso de la correa.  
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          Tabla C.4.1.1.1 
 
 
 
                                       
Fig. C.4.1.1.2 
Ilustración dimensionado  
de una correa dentada. 
 
A continuación comprobaremos si la distancia entre ejes propuesta esta dentro 
del rango propuesto por el fabricante según la dimensión de las poleas utilizadas. 
 
)·(2)·(
2
1
wgBkwgBk dDaydD +<<++             (C.4.1.1.3) 
)79,15279,152(*20)79,15279,152(*5,0 +<<++ a         (C.4.1.1.4) 
 
De aquí obtenemos: 16,61179,152 << a . Observamos que la distancia entre ejes 
a = 600 esta dentro del rango admisible según el criterio del fabricante. Ahora queda 
decidir la longitud normalizada de la correa. 
 
a
dD
dDaL wgBkwgBkw ·4
)(
)·(
2
·2
2−+++= π            (C.4.1.1.5) 
 
mmL 1680
580*4
)79,15279,152()79,15279,152(*
2
600*2
2
=−+++= π        (C.4.1.1.6) 
 
Mirando las longitudes ofrecidas por Optibelt (tabla C.13), observamos que 
debemos escoger Lw = 1700mm. 
Tabla C.4.1.1.2 
 
Lw 
1610 
1700 
1750 
Tipo t (mm) H1 (mm) H2 (mm) W (mm) ß° (ángulo)
T10 10 4,5 2,5 3,5 40 
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A continuación determinaremos el ancho b de la correa necesario para el correcto 
funcionamiento: 
eKspez
B
ZZCP
P
b
··· 3
=             (C.4.1.1.7) 
 
BP  es la potencia corregida calculada anteriormente, BP =2,09kW.  
spezP es la potencia especifica soportada por cada diente en la polea 
pequeña, depende del material de la correa, velocidad de trabajo y del 
perfil de la correa. Según el catalogo cm
WPspez 6,1= . 
3C = 0,9 , es un factor de longitud proporcionado por el fabricante. 
48=KZ y 12=eZ , donde  eZ es el numero de dientes engranados en la 
polea pequeña y KZ el numero de dientes de la polea pequeña. Según 
criterios del fabricante : 
enomeeenom
eeemanenom
ZZZZ
ZZZZ
=→<
=→>
max
.max     
 
 
Sustituyendo valores en la ecuación, obtenemos mmcmb 12,25512,2 == . Así 
pues cogeremos un ancho de valor normalizado igual a 25mm.  
 
Podemos concluir que colocaremos un correa Optibelt de poliuretano de 
sección T-10, de longitud 1700mm y ancho 25mm, con especificación: Optibelt – ZRM 
timing belt  25 T –10 / 1700. 
 
Las poleas utilizadas serán: Optibelt – ZRS pulley 31 T – 10 /48-2 y  Optibelt – 
ZRS pulley 31 T – 10 /48-0.  
 
Recordatorio de la nomenclatura: 
 
 
 
 
 
 
25     T –10     1700 
 
   ancho                   paso                  Longitud 
 
32     T –10     48  -  2 
 
  ancho  total         paso                  valonas 
 
 
                                       
                                               numero dientes   
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C.4.1.1.2 CÁLCULOS DE LA TENSIÓN DE TRABAJO.   
Una correcta tensión de trabajo asegura que la transmisión sea eficiente y 
duradera. En consecuente, la tensión con la transmisión parada es la que asegurara una 
buena tensión de funcionamiento. 
 
Una incorrecta tensión de trabajo, puede ser debido a una falta o a un exceso de 
tensión. Una tensión insuficiente provocara que la correa salte dientes respecto el piñón, 
perdiendo la sincronización de la transmisión y una rotura prematura de la correa. Por el 
contrario, un exceso de tensión provocara una sobre carga en los dientes, pudiendo 
estos saltar respecto la polea y deteriorarse más rápidamente, daño prematuro de los 
rodamientos del árbol de transmisión. Podemos concluir que una tensión ajustada de la 
correa es importante para asegurar su optimo funcionamiento. A continuación se 
detallara el cálculo de la tensión de trabajo según los criterios del fabricante. 
 
El factor de tensión vC  debe ser superior o igual a 1,05. 
 
35,19,0
2
12 =+−= CCv              (C.4.1.1.8) 
 
Carga estática sobre el eje aS  y fuerza centrífuga 3nS  
 
N
V
P
S
eff
Ab
n 5,48815,1
1000·5618,01000·
3 ===             (C.4.1.1.9) 
 
donde  
 
s
mndV weff 15,119100
837,143·79,152
19100
· 11 ===           (C.4.1.1.10) 
 
N
a
LScS nva 5,659522,488·35,1·3 ==⋅=             (C.4.1.1.11) 
 
 
 
Máquina para la producción de tiras adhesivas 
para la protección de heridas.                                                                                                                              Pág. 133 
 
donde  
 
2
)( 22 wgBk dDaL
−−=             (C.4.1.1.12) 
 
si i = 1 tenemos L = a , en nuestro caso tenemos a = 600mm. 
La tensión de la correa vF  debe ser: 
 
N
SC
F nvv 98,3220
· 3 ==             (C.4.1.1.13) 
 
Como dato también podemos calcular el valor ve , distancia de flexión de la correa 
cuando aplicamos la fuerza vF .  
 
mmlev 1250
600
50
===             (C.4.1.1.14) 
 
C.4.1.2 CÁLCULO CORREA 2. 
 
C.4.1.2.1 DIMENSIONADO.  
Siguiendo los mismos criterios que en el caso de la correa 1, obtenemos un 
factor de servicio total de:  
 
9,102,07,18602 =++=++= CCCC            (C.4.1.2.1) 
 
El factor 8C , correspondiente al numero de paradas y funcionamiento reversible 
con picos de par superiores al constante es cero en nuestro caso. 
 
 La correa 2 transmite aproximadamente un 3,6% de la potencia total, para hacer 
funcionar los mecanismo a los cuales esta uniendo. De esto que la potencia corregida 
sea muy inferior a la calculada para la correa 1.  
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kWCPPB 075,09,1*0396,0· 2 ===                        (C.4.1.2.2) 
 
Obtenemos una potencia corregida de 0,075kW.  Con la potencia corregida y la 
velocidad angular de la polea pequeña, consultamos en el grafico de selección el tipo de 
correa aconsejable para nuestras especificaciones. En nuestro caso, el tipo de correa 
aconsejable es la T-5, pero para mantener una uniformidad de poleas y en toda la 
máquina utilizaremos una correa de paso T-10, mayor que la necesaria para este caso, 
así pues no tendremos ningún problema de fallo, pues esta sobredimensionada.  
                                 
A continuación comprobaremos si la distancia entre ejes propuesta esta dentro 
del rango propuesto por el fabricante, según la dimensión de las poleas utilizadas. 
 
)·(2)·(
2
1
wgBkwgBk dDaydD +<<++             (C.4.1.2.3) 
 
)79,15279,152(*20)79,15279,152(*5,0 +<<++ a         (C.4.1.2.4) 
 
De aquí obtenemos: 16,61179,152 << a . Observamos que la distancia entre ejes 
a = 640, se encuentra ligeramente fuera del rango admisible según el criterio del 
fabricante, aún así utilizaremos el mismo tipo de polea, pues la correa trabaja muy 
debajo de sus posibilidades de tensión, y con un correcto tensado inicial obtendremos un 
funcionamiento correcto. Ahora queda decidir la longitud normalizada de la correa. 
 
a
dD
dDaL wgBkwgBkw ·4
)(
)·(
2
·2
2−+++= π            (C.4.1.2.5) 
 
mmL 1760
580*4
)79,15279,152()79,15279,152(*
2
640*2
2
=−+++= π        (C.4.1.2.6) 
 
Mirando las longitudes ofrecidas por Optibelt (tabla C.4.1.2.1), observamos que 
debemos escoger Lw = 1780mm. 
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Tabla C.4.1.2.1 
 
Lw 
1750 
1780 
1800 
 
Como se ha determinado anteriormente, utilizamos un correa T-10 en lugar de T-
5, así pues utilizando un ancho de correa como la correa 1, tendremos más que 
suficiente para la correa 2, pues transmite menos potencia que la correa 1.  
 
Podemos concluir que colocaremos un correa Optibelt de poliuretano de 
sección T-10, de longitud 1780mm y ancho 25mm, con especificación: Optibelt – ZRM 
timing belt  25 T –10 / 1780. 
 
Las poleas utilizadas serán: Optibelt – ZRS pulley 31 T – 10 /48-2 y  Optibelt – 
ZRS pulley 31 T – 10 /48-0.  
 
 
C.4.1.2.2 CÁLCULOS DE LA TENSIÓN DE TRABAJO.   
Siguiendo el mismo razonamiento que para la correa 1, calcularemos la tensión 
de trabajo.  
 
El factor de tensión vC  debe ser superior o igual a 1,05. 
 
35,19,0
2
12 =+−= CCv              (C.4.1.2.7) 
 
 
Carga estática sobre el eje aS  y fuerza centrífuga 3nS  
 
N
V
P
S
eff
Ab
n 56,1715,1
1000·036,0·5618,01000·
3 ===  donde          (C.4.1.2.8) 
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s
mndV weff 15,119100
837,143·79,152
19100
· 11 ===            (C.4.1.2.9) 
 
N
a
LScS nva 7,2356,17·35,1·3 ==⋅=             (C.4.1.2.10) 
 
donde 
  
2
)( 22 wgBk dDaL
−−=             (C.4.1.2.11) 
 
si i = 1 tenemos L = a , en nuestro caso tenemos a = 640mm. 
La tensión de la correa vF  debe ser: 
 
N
SC
F nvv 18,120
· 3 ==              (C.4.1.2.12) 
 
Como dato también podemos calcular el valor ve , distancia de flexión de la correa 
cuando aplicamos la fuerza vF .  
 
mmlev 8,1250
640
50
===             (C.4.1.2.13) 
 
C.4.1.3 CÁLCULO CORREA 3. 
 
C.4.1.3.1 DIMENSIONADO.  
Siguiendo los mismos criterios que en el caso de la correa 1, obtenemos un 
factor de servicio total de:  
 
9,102,07,18602 =++=++= CCCC                (C.4.1.3.1) 
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El factor 8C , correspondiente al numero de paradas y funcionamiento reversible 
con picos de par superiores al constante es cero en nuestro caso. 
 
 La correa 3 transmite aproximadamente un 96,4% de la potencia total, para hacer 
funcionar los mecanismo a los cuales esta uniendo. De esto que la potencia corregida 
sea muy inferior a la calculada para la correa 1.  
 
kWCPPB 015,29,1*06,1· 2 ===              (C.4.1.3.2) 
 
Obtenemos una potencia corregida de 2,015kW.  Con la potencia corregida y la 
velocidad angular de la polea pequeña, consultamos en el grafico de selección el tipo de 
correa aconsejable para nuestras especificaciones. Para la correa 3, el paso aconsejable 
es el T-10.   
                                
A continuación comprobaremos si la distancia entre ejes propuesta esta dentro 
del rango propuesto por el fabricante, según la dimensión de las poleas utilizadas. 
 
)·(2)·(
2
1
wgBkwgBk dDaydD +<<++             (C.4.1.3.3) 
 
)79,15279,152(*20)79,15279,152(*5,0 +<<++ a         (C.4.1.3.4) 
 
De aquí obtenemos: 16,61179,152 << a . Observamos que las distancias entre 
ejes a = 465mm, a = 285mm y a = 365mm se encuentran dentro del rango admisible 
según el criterio del fabricante. Ahora queda decidir la longitud normalizada de la correa. 
 
a
dD
dDaL wgBkwgBktotalw ·4
)(
)·(
2
2−+++= π            (C.4.1.3.5) 
 
Observamos, que para el cálculo de la correa 3, las poleas están colocadas, 
según un triangulo rectángulo , la zona de contacto de la correa con la tercera polea es 
de 90º, lo que permite aproximar a una transmisión simple de dos poleas, en la cual el 
ángulo de contacto de cada una de las poleas es de 180º, pues si sumamos las 
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superficies en la cuales no hay contacto, suman exactamente la superficie de contacto 
de la tercera polea tal que 52º + 38º = 90º, ver esquema       . 
 
 
 
Fig. C.4.1.3.1 
Geometría poleas 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
mmL 1595
580*4
)79,15279,152()79,15279,152(*
2
1115
2
=−+++= π         (C.4.1.3.6) 
 
Mirando las longitudes ofrecidas por Optibelt , observamos que debemos escoger 
Lw = 1610mm, para tener más holgura para montar, desmontar y tensar la correa.  
 
Tabla C.4.1.3.1 
 
Lw 
1600 
1610 
1700 
 
A continuación determinaremos el ancho de la correa necesario para el correcto 
funcionamiento: 
 
eKspez
B
ZZCP
P
b
··· 3
=               (C.4.1.3.7) 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Polea conductora 
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BP  es la potencia corregida calculada anteriormente, BP =2,015kW.  
spezP es la potencia especifica soportada por cada diente en la polea 
pequeña, depende del material de la correa, velocidad de trabajo y del 
perfil de la correa. Según el catalogo cm
WPspez 6,1= . 
3C = 0,9 , es un factor de longitud proporcionado por el fabricante. 
48=KZ y 12=eZ , donde  eZ es el numero de dientes engranados en la 
polea pequeña y KZ el numero de dientes de la polea pequeña. 
 
Sustituyendo valores en la ecuación, obtenemos mmcmb 29,24429,2 == . Así 
pues cogeremos un ancho de valor normalizado igual a 25mm. 
 
A pesar de que la correa 3 este sometida a tres flexiones por vuelta en lugar de 
dos, utilizaremos el paso y la anchura de correa determinado, sin sobre dimensionar por 
causas de espacio. Las condiciones de trabajo de la máquina no son adversas, y en el 
caso que la correa 3 sufriera desperfectos antes que las otras, su sustitución no seria 
complicada.   
 
Podemos concluir que colocaremos un correa Optibelt de poliuretano de 
sección T-10, de longitud 1610mm y ancho 25mm, con especificación: Optibelt – ZRM 
timing belt  25 T –10 / 1610. 
 
Las poleas utilizadas serán: Optibelt – ZRS pulley 31 T – 10 /48-2 y  Optibelt – 
ZRS pulley 31 T – 10 /48-0.  
 
 
C.4.1.3.2 CÁLCULOS DE LA TENSIÓN DE TRABAJO.   
Siguiendo el mismo razonamiento que para la correa 1, calcularemos la tensión 
de trabajo.  
 
El factor de tensión vC  debe ser superior o igual a 1,05. 
 
35,19,0
2
12 =+−= CCv              (C.4.1.3.8) 
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Carga estática sobre el eje aS  y fuerza centrífuga 3nS  
 
N
V
P
S
eff
Ab
n 3,47115,1
1000·542,01000·
3 ===             (C.4.1.3.9) 
donde  
 
s
mndV weff 15,119100
837,143·79,152
19100
· 11 ===           (C.4.1.3.10) 
 
N
a
LScS nva 12,6223,471·35,1·3 ==⋅=    
donde  
 
2
)( 22 wgBk dDaL
−−=             (C.4.1.3.11) 
 
si i = 1 tenemos L = a , en nuestro caso tenemos a = 640mm. 
La tensión de la correa vF  debe ser: 
 
N
SC
F nvv 82,3120
· 3 ==             (C.4.1.3.12) 
 
Como dato también podemos calcular el valor ve , distancia de flexión de la correa 
cuando aplicamos la fuerza vF . La distancia a de la rama descargada es de 365mm. 
 
mmlev 3,750
365
50
===             (C.4.1.3.13) 
 
C.4.1.4 CÁLCULO CORREA 4 Y 5. 
Las correas 4 y 5 aportan potencia y par al mecanismo de extracción de papel 
protector. La transmisión se realiza por medio de dos correas para poder realizar la 
reducción adecuada de velocidad. En este caso se ha decidido hacer la reducción 
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mediante poleas en cambio de hacerlo mediante un reductor debido sobretodo al ruido 
que aportaríamos, al incremento económico que representaría. Como se ha calculado en 
su respectivo apartado, el mecanismo de extracción de papel consume una potencia 
mínima de 1,23W. La utilización de un moto-reductor de potencia y par superiores 
provocara que las correas transmitan una potencia ligeramente superior, del orden 2,4 
W. Este resultado se ha deducido conservando el mismo porcentaje que representa 
1,23W respecto la potencia total que necesita la máquina. 
 
Para el cálculo de la correa 4, se ha utilizado una potencia absorbida de 2,4 W, 
obteniendo una potencia corregida de 4,56 W. 
 
WCPPB 56,49,1*4,2· 2 ===             (C.4.1.4.1) 
 
 Para normalizar el paso de las correas de la máquina y no tener problemas 
debido a la distancia de los accionamientos, se utilizara un paso métrico T-10, paso muy 
encima al recomendado por el fabricante, así pues, este no presentara problemas de 
desgaste prematuro. 
 
La polea conductora es de 24 dientes, y la polea conducida es de 36 dientes de 
diámetros respectivos mmDBK 39,76=  y mmdwg 6,114= . 
 
   Tenemos pues que la distancia entre ambos ejes debe estar comprendido en el 
rango: 
 
 )·(2)·(
2
1
wgBkwgBk dDaydD +<<++            (C.4.1.4.2) 
 
95,49 mm< a < 382 mm. 
 
En nuestro caso la distancia entre ambos ejes es de a = 180 mm. Así pues, 
estamos dentro los valores aceptables para este tipo de paso. 
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Determinación de la longitud de las correas: 
Correa 4: 
mm
a
dD
dDaL wgBkwgBktotalw
482
1804
)49,11439,76()59,11439,76(
2
180
·4
)(
)·(
2
22
=
⋅
−++⋅+=−+++= ππ
                 (C.4.1.4.3) 
 
 Como la potencia a transmitir es inferior a la de la otras correas, se ha decidido 
utilizar una anchura de correa inferior con el fin de optimizar el espacio. Utilizaremos en 
este caso una anchura de 16mm, adecuada para el emplazamiento de los componentes.  
 
Comprobación de cálculo: 
 
mmcm
ZZCP
P
b
eKspez
B 11,0011,0
12249,06,1
56,4
··· 3
==⋅⋅⋅==          (C.4.1.4.4) 
 
Observamos que la anchura mínima necesaria es muy inferior a la utilizada, así 
pues, la correa esta dimensionada para vida infinita respecto a las demás.  
 
Para la correa 5, utilizaremos la misma potencia absorbida corregida que para la 
correa 4. Respecto el caso anterior varia el numero de dientes de las poleas que pasa a 
ser de 20 y 15 con los diámetros mmDBK 66,63=  y mmdwg 75,47= , y una distancia 
entre ejes de a = 300. 
 
Utilizando las mismas las ecuaciones, encontramos una longitud de correa wL  = 
475,2mm , como hemos comprobado anteriormente la anchura de la correa es más que 
suficiente.  
 
Podemos concluir que colocaremos unas correas Optibelt de poliuretano de 
sección T-10, de longitud 500mm y ancho 16mm, con especificación: Optibelt – ZRM 
timing belt  16 T –10 / 500. 
 
Las poleas utilizadas serán: Optibelt – ZRS pulley 21 T – 10 /36-0 ,  Optibelt – 
ZRS pulley 21 T – 10 /24-2 y,Optibelt – ZRS pulley 21 T – 10 /15-2 y Optibelt – ZRS 
pulley 21 T – 10 /20-0.  
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D. MOTORES ELÉCTRICOS. 
D.1 MÁQUINA DE CORRIENTE CONTINUA. 
Las maquinas de corriente continua presentan un estator que consta de un anillo 
de culata de acero, de polos principales salientes formados por núcleo polar de chapa 
magnética para reducir las pérdidas por corrientes de Foucault y del devanado de 
excitación situado sobre los núcleos polares.  Es decir el estator de las maquinas de 
corriente continua suele ser de polos salientes y arrollados a dichos polos se encuentran 
los devanados de excitación. En las maquinas de potencia media y alta, entre los polos 
principales se tiene los polos de conmutación o polos auxiliares, de acero o chapa 
magnética, provistos del correspondiente devanado de conmutación. 
 
Una de las principales virtudes de la máquina de continua es la facilidad del 
control de su velocidad. Este hecho permite que aunque sea una máquina más cara de 
construcción y de mantenimiento que la máquina de inducción, mantenga actualmente 
una amplia utilización en aplicaciones de control.  La flexibilidad que se puede obtener de 
los motores de corriente continua con sus varios tipos de excitación, asociada a la 
relativa simplicidad en la obtención de corriente continua, acaba de determinar una 
ventaja decisiva de estos motores sobre las maquinas de corriente alterna, siempre que 
altos pares o amplia variación de velocidad sean deseables. 
 
No obstante se deben recalcar algunas desventajas como que para la misma 
potencia los motores de corriente continua son mayores y más caros que los motores de 
inducción.  Otra desventaja es que debido a la presencia del colector existe una mayor 
necesidad de mantenimiento y que la existencia de chispas en las conmutaciones del 
colector supone un impedimento decisivo si el motor debe ser aplicado en ambientes 
peligrosos. Además los motores de continua no deben ser alimentados con tensiones 
superiores a 900V para evitar que la tensión entre galgas exceda de 20V y hacer que la 
conmutación sea correcta. Finalmente se debe vigilar el arranque de los motores de 
corriente continua, incluso en maquinas pequeñas, ya que la intensidad de arranque sólo 
viene limitada por la resistencia de los devanados. 
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D.2 MÁQUINA DE CORRIENTE ALTERNA ASÍNCRONA. 
Las maquinas asíncronas trifásicas también llamadas maquinas de inducción 
tienen su estator constituido por un paquete de chapas de acero al silicio aisladas con 
una chapa de barniz, para evitar pérdidas por corrientes inducida Foucault en el material 
por las intensidades alternas que circularan por los devanados estatóricos. Este paquete 
de chapas está montado sobre una carcasa de fundición de acero sobre la que se 
distribuyen uniformemente en su periferia una serie de ranuras, las cuales contienen los 
hilos conductores que, conectados adecuadamente, configuran el bobinado estatórico. 
De esta forma el devanado ocupa menos sitio y la máquina puede hacerse más 
pequeña. Las maquinas de inducción se caracterizan por la robustez y la simplicidad de 
sus elementos.  
 
En el tipo de jaula de ardilla no hay escobillas ni delgas y el rotor es 
completamente cilíndrico estando totalmente embutidos los conductores en el material 
ferromagnético. El entrehierro es uniforme por estar uniformemente distribuidos los 
devanados del estator.  
 
En el tipo de rotor bobinado las chapas que constituyen el rotor se alojan 
devanados idénticos a los del estator aunque tienen las características de estar formados 
por un gran numero de espiras  con conductores de sección pequeña (este tipo de 
devanado rotórico presenta el mayor valor resistivo). Casi siempre el devanado del rotor 
tiene tres fases (devanado trifásico), conectadas generalmente en estrella. Los extremos 
libres de las bobinas del devanado están conectadas a tres anillos aislados 
eléctricamente entre ellos y solidarios al rotor denominados anillos rozantes. La conexión 
de los anillos con el exterior se realiza a través del contacto de tres escobillas de carbón 
solidarias al estator. 
 
Así por sus características, precio, robustez y bajo mantenimiento, el motor de 
inducción es el preferido para la mayor parte de los accionamientos. En todas las 
instalaciones en donde se requiera energía mecánica y no se precise regular o mantener 
constante la velocidad , se suele utilizar un motor de inducción. La velocidad disminuye 
ligeramente al aumentar la carga. 
 
Los motores de rotor en jaula de ardilla son los más utilizados, porque, en 
relación con los de anillos rozantes, son ligeros, baratos de fácil mantenimiento y no 
Máquina para la producción de tiras adhesivas 
para la protección de heridas.                                                                                                                              Pág. 145 
 
producen chispas al no necesitar escobillas. Se emplean por ejemplo para el 
accionamiento de maquinas herramientas, aparatos para elevación y maquinaria 
agrícola. El generador de inducción se está aplicando en la generación eléctrica con 
aeroturbinas, en sistemas asistidos por la red. En este caso la máquina es impulsada a 
una velocidad superior a la sincronismo, comportada como generador de corriente 
alterna de frecuencia igual a la de la red que se encuentra conectado. 
 
D.3 MÁQUINA DE CORRIENTE ALTERNA SÍNCRONA. 
Las maquinas síncronas trifásicas presentan el estator idéntico de las maquinas 
asíncronas. El rotor de la máquina síncrona, cuyas partes magnéticas son de acero, 
puede estar situado con el eje horizontal o vertical (en maquinas de alta velocidad estará 
siempre horizontal) constructivamente puede ser de dos tipos, uno de ellos es el rotor 
cilíndrico o liso, en maquinas de velocidad angular elevada y por tanto con fuerzas 
centrífugas considerables. El rotor liso distribuye el bobinado en las ranuras 
uniformemente practicadas en él. El segundo tipo de rotor son los de  polos salientes, en 
maquinas de velocidad angular lenta (generadores síncronos de las centrales 
hidráulicas) y por lo tanto con fuerzas centrífugas no excesivamente elevadas actuando 
sobre él. El rotor presenta el bobinado arrollado en torno a los polos lo que hace que sea 
más sencillo de bobinar. 
 
Existen tres ventajas inherentes a los motores síncronos que lo hacen 
particularmente indicados para algunos tipos de accionamientos. La primera de ellas es 
que el rendimiento del motor síncrono es mayor que el del motor de inducción 
equivalente, particularmente a baja velocidad angular. La segunda es que los motores 
síncronos pueden trabajar con el factor de potencia capacitivo unitario y finalmente la 
tercera es que la velocidad angular es rigurosamente constante con la frecuencia de 
alimentador. Así las aplicaciones de los motores síncronos  son en todos aquellos casos 
en los que la velocidad de giro de la carga mecánica que el motor arrastra debe ser 
constante. Un caso típico es el movimiento de antenas de radar. Además en algunas 
instalaciones de potencia se requiere una frecuencia de corriente alterna que o es la 
disponible en la red. Se precisa entonces de un convertidor de frecuencia, que en caso 
de estar constituido por maquinas rotativas, estas son un motor  y un generador 
síncronos. Ambas maquinas trabajan a la misma velocidad pero su número de polos es 
distinto con lo que la frecuencia de las tensiones que proporciona el generador es distinta 
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de la que alimenta el motor. El motor síncrono puede absorber potencia reactiva de tipo 
capacitivo o inductivo. Esto hace que se pueda utilizarse un este motor para corregir el 
factor de potencia de una gran instalación, consiguiéndose un ajuste preciso al factor de 
potencia deseado. 
 
 
E. TRANSMISIONES MECÁNICAS. 
E.1 TRANSMISIÓN POR CADENA. 
Se trata de una transmisión síncrona cuyo funcionamiento se basa en el arrastre 
por forma, que consigue unas relaciones de transmisión de que varían entre 1÷10, con 
un rendimiento de aproximadamente un 97%. Se emplean para árboles paralelos. 
 
En cuanto a las ventajas que presentan estas transmisiones se encuentran la 
posibilidad de transmitir pares mayores a igualdad de tamaño que con transmisiones de 
correas, la posibilidad de que las distancias entre los ejes sean menores que las 
necesarias para las correas, no necesitan de una fuerza de tensado y por último su 
capacidad de trabajo en duras condiciones ambientales de temperatura y suciedad. 
 
Por contra presenta una no-uniformidad de la fuerza y velocidad a transmitir 
debido a la forma de los eslabones, la necesidad de lubricar la cadena que provoca un 
incremento del mantenimiento de la máquina. Una falta de lubricación puede provocar un 
gripaje de la transmisión. Las transmisiones por cadena tienen una duración menor que 
las correas debido al desgaste de las articulaciones. 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig. E.1.1 
Cadena de eslabones.  
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E.2 TRANSMISIÓN POR ENGRANAJES. 
Las transmisiones por engranajes constituyen el tipo de transmisión más utilizado, 
debido a su alto rendimiento, y su gran adaptabilidad a velocidades, potencias y 
geometrías. Se pueden utilizar tanto para ejes paralelos, como cruzados o que se corten. 
Este tipo de transmisión se caracteriza por ser una transmisión de fuerza sin 
deslizamientos, teniendo la característica de que la relación de transmisión es constante 
e independiente de la carga. Hay que tener en cuenta su mayor precio respecto las 
demás transmisiones, mayor ruido de funcionamiento. Cuando se instala este tipo de 
transmisión debe preverse un acoplamiento elástico para la absorción de choques y 
vibraciones, pues la transmisión de fuerza es relativamente rígida. Los accionamientos 
por engranajes presentan diversidad de geometrías según su función. 
 
E.2.1 ENGRANAJES CILÍNDRICOS . 
Los engranajes cilíndricos pueden diferenciarse según su geometría en rectos, 
helicoidales, y una derivación de este ultimo es el bi-helicoidales, del cual no 
hablaremos, pues no es de interés para este proyecto.    
 
Los engranajes cilíndricos rectos se utilizan para árboles paralelos, 
admitiéndose en transmisiones de un solo paso relaciones de transmisión hasta 20. En el 
caso de transmisiones de dos y tres pasos la relación de transmisión aumenta hasta 45 y 
200. Las potencias y velocidades de transmisión pueden llegar hasta el orden de 19000 
kW y 100 000 min-1. El rendimiento  de este tipo de transmisión es del orden del 96 – 
99%, según la ejecución o tamaño de los engranajes.  
 
Cuando los ejes se cruzan se usan engranajes cilíndricos de dientes 
helicoidales, el uso de este tipo de engranaje cuando los ejes son paralelos reduce el 
ruido de funcionamiento. La diferencia de funcionamiento entre estos dos tipos de 
engranajes cilíndricos es que en el caso de los dientes helicoidales los dientes se 
empujan y resbalan entre sí,  y parte de la energía transmitida se pierde por roce 
provocando un desgaste mayor. La ventaja de los helicoidales es la falta de juego 
entre dientes que provoca un funcionamiento más silencioso y preciso. Por lo tanto el 
rendimiento de transmisión es menor. 
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Fig. E.2.1.1 
Engranajes helicoidales,  
ejes paralelos. 
 
E.2.2 ENGRANAJES CÓNICOS.  
Los engranajes cónicos se emplean para ejes que se cortan, y para relaciones de 
transmisión de hasta 6. Para relaciones de transmisión superiores a 1.2 , suele ser más 
cara que con engranajes cilíndricos. La intersección entre ambos ejes puede formar un 
ángulo axial de cualquier abertura, pero en la práctica suele ser de 90º. Las ruedas y 
piñones de estos engranajes son troncos de sendos conos cuyos vértices teóricos 
convergen en la intersección de los ejes. Los dientes coinciden con las generatrices de 
los conos. De mismo modo que los cilíndricos, los cónicos pueden ser tanto de diente 
recto como de diente helicoidal, obteniendo las mismas ventajas e inconvenientes que en 
el caso anterior. 
 
 
Fig. E.2.2.1 
Engranajes cónicos 
ejes cruzados. 
 
 
 
 
Otro tipo de engranaje cónico es el hipoide, se diferencian en que el piñón de 
ataque esta descentrado con respecto al eje de la corona. Esto permite que los 
engranajes sean más resistentes. Este efecto ayuda a reducir el ruido del 
funcionamiento. Se utilizan en maquinas industriales  y embarcaciones. 
 
 
Fig. E.2.2.2 
hipoide 
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E.2.3 ENGRANAJES POR TORNILLO SIN FIN.  
Se emplean para ejes cruzados para un rango de relación de transmisión de 1 a 
más de 100. Los rendimientos pueden ir de 97 a 45 %, el rendimiento disminuye al 
aumentar la relación de transmisión y disminuir la velocidad de deslizamiento, estos 
factores también intervienen en la irreversibilidad del engranaje, el cual puede ser 
interesante en algunos casos. Esta propiedad  depende de la inclinación de la hélice del 
filete del tronillo. Su piñón esta constituido por un tornillo, mientras que la corona esta 
formada por un engranaje cilíndrico helicoidal. Son más silenciosos y amortiguan mejor 
las vibraciones que cualquier otro tipo de engranaje.  
 
 
Fig. E.2.3.1 
Engranaje de tornillo sin-fin. 
 
 
 
 
 
E.3 TIPOS DE TRANSMISIÓN POR CORREA.  
A continuación presentamos los tres diferentes tipos de correas aptas para la 
sustitución de las cadenas de transmisión. La elección de una correa depende de las 
condiciones de funcionamiento, en el estudio de alternativas ( capitulo 2 ), se analiza 
detalladamente la elección de la correa para nuestro proyecto. En este anexo solo se 
intenta dar una idea de la utilización de cada tipo de correa.  
  
E.3.1 CORREAS PLANAS. 
Las correas planas permiten transmitir elevadas velocidades de rotación. Se 
pueden utilizar tanto en ejes paralelos como cruzados. Dichas correas necesitan una 
tensión de tensado previo importante para que tengan un correcto funcionamiento, lo que 
conlleva a un gran revisiones periódicas de la tensión. Este tipo de correa no es 
aconsejable para enlaces de elementos que tengan que estar sincronizados, pues las 
correas sufren alargamientos, y deslizamientos respecto las poleas, es decir variación 
del coeficiente de fricción, sobre todo en condiciones adversas, como pueden ser con la 
humedad, temperaturas, polvo, y productos químicos. Una de las ventajas que tiene este 
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tipo de correa es que permite tener una distancia entre ejes muy grande, en nuestro caso 
no es importante. Por su puesto su coste es muy inferior al de las correas dentadas.  
 
 
 
 
 
 
 
Fig. E.3.1.1 
Correa plana. 
 
El material de las correas planas también a evolucionado con el tiempo, 
antiguamente y raramente en la actualidad se usan:  
 
 correas de cuero especialmente para solicitaciones, velocidades y 
frecuencia de flexión elevadas.  
 Correas de goma y de balata con telas de algodón o de seda 
esencialmente para transmisiones que sufren sacudidas fuertes por su 
escaso alargamiento.  
 Correas textiles para velocidades muy elevadas ( pequeña fuerza 
centrífuga ).  
 
Actualmente podemos encontrar correas de neopreno, poliuretano, y otros 
compuestos, que ofrecen mejores propiedades de funcionamiento que las mencionadas 
anteriormente. ( ver capitulo apartado 4.1 ). 
 
E.3.2 CORREAS TRAPEZOIDALES. 
Son correas sin fin (sin empalme) de sección trapezoidal. Se montan en poleas 
de garganta trapezoidal, obteniendo así una gran adherencia por acuñamiento de la 
correa en las gargantas de las poleas, aproximadamente tres veces más que en la 
correa plana. Dado este fenómeno de acuñamiento, la tensión de montaje previo es 
menor que en las correas planas. El deslizamiento es menor que en las correas planas 
pero mayor que las correas dentadas. Así pues, este tipo de correa no es aconsejable 
para unir mecanismo que deban estar sincronizados. Se caracterizan por su 
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resistentes a las influencias ambientales tales como, calor, ozono, luz solar y efectos de 
la intemperie y por su elevada resistencia al fuego. 
 
En este tipo de correas los materiales de las correas también han mejorado, la 
fabricación de las correas trapezoidales difieren respecto las correas planas dentadas o 
no, a nivel técnico y a nivel materiales. Las trapezoidales suelen estar formadas de lona 
impregnada de cloropreno, fuertes elementos de tracción de poliéster, y caucho de 
aislamiento de cloropreno. 
 
 
Fig. E.3.2.1 
Correa trapezoidal. 
 
 
 
 
E.3.3 CORREAS DENTADAS. 
La parte interna de estas correas es dentada. De esta forma, aseguran una 
transmisión sin deslizamiento. El material clásico de fabricación es el neopreno, pero en 
la actualidad encontramos de poliuretano. Este tipo de correa es idónea para 
sincronizar varios mecanismos, sin mantenimiento y con un ruido de funcionamiento 
muy reducido. Las correas dentadas se caracterizan por una tensión de montaje previo 
reducida, disminuyendo la carga sobre los ejes de transmisión respecto las otras correas. 
En el apartado 4.1, se ha realizado un estudio más detallado según el tipo de material de 
la correa. 
 
 
 
 
 
 
Fig. E.3.3.1 
Correa dentada 
 
Usando correas dentadas de sección doble, es posible sincronizar diferentes 
poleas en sentido contrario de rotación siendo posible escoger cualquier tipo de 
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distribución.  El par máximo puede ser transmitido en cualquiera de las dos caras. En el 
caso de una distribución con varias poleas, la suma de las potencias transmitida por 
cada una de las poleas no puede exceder a la potencia máxima permitida para la sección 
y paso dado. Podemos encontrar dos tipos de correa de sección doble diferentes según 
el paso que debamos usar : con los dientes directamente opuestos o opuestos 
intercaladamente. Para nuestro proyecto, no nos interesan las correas de sección doble, 
pero a continuación presentamos una posible configuración entre mecanismos 
sincronizados. 
 
        
 Fig. E.3.3.2 
Correa dentada a dos caras. 
 
 
 
 
 
 
Fig. E.3.3.3 
Esquema de una transmisión  
por correa dentada a dos caras. 
 
 
 
 
E.4 REDUCTORES DE VELOCIDAD. 
En los apartados anteriores se han descritos las posibles combinaciones entre 
piñones para formar una transmisión por engranajes. A continuación se detallan los 
reductores de velocidad que podrían acoplarse al moto-reductor, según el tipo 
engranajes.  
E.4.1 REDUCTOR DE ENGRANAJES CÓNICOS 
HELICOIDALES. 
Son utilizados para efectuar una reducción de velocidad con ejes a 90º. Aunque 
tengan la misma disposición que los de tornillo sin fin, los cónicos helicoidales tienen 
factores de reducción inferiores a los de anteriores. Este tipo de reductores suelen ser 
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más grandes que los de tornillo sin fin, pero tiene la característica de soportar más carga 
axial sobre los ejes de entrada y salida. Es decir, la velocidad del eje de salida es 
superior a los de tornillo sin fin. Los engranajes cónicos requieren mucho cuidado en el 
montaje, así como se recomienda siempre reemplazar ambos engranajes a la vez, 
debido a que son más sensibles a errores de contacto en los dientes que otros 
engranajes. Los engranajes cónicos rectos precisan de un montaje aún más delicado, 
pues necesitan de un pequeño juego entre engranajes para su correcto funcionamiento. 
En general se considera que el rendimiento de estos engranajes es aproximadamente 
del 96%. Si se desea una irreversibilidad estática esta disponible instalar un mecanismo 
anti-retorno. 
 
E.4.2 REDUCTOR DE ENGRANAJES CILÍNDRICOS 
HELICOIDALES. 
Son reductores en los cuales el eje de entrada y el de salida son paralelos, esta 
geometría dificulta en algunos casos el emplazamiento del reductor con el motor. La 
principal desventaja de los reductores de engranajes cilíndricos helicoidales frente a los 
rectos es la generación de fuerzas axiales debido al ángulo de hélice, pero los 
helicoidales como venimos mencionando son más silenciosos. Los reductores de 
engranajes cilíndricos pueden estar formados por varios trenes de engranajes, de dos a 
tres, para disminuir el diámetro de los engranajes y obtener factores de reducción 
mayores.  De igual modo existen combinación de trenes de engranajes cilíndricos y 
cónicos cilíndricos. 
 
 
 
 
 
 
                                                                    
                                                                     
                                                                                       
 
 
 
 
 
 
Fig. 3.3.3.1 
10 piñón de entrada. 
11 rueda secundaria. 
Reductor de engranajes  
cilíndricos helicoidales. 
Fig.3.3.3.2 
6     grupo cónico helicoidal. 
8,7  engranajes cilíndricos helicoidales. 
Reductor de engranajes cilíndricos y cónicos
helicoidales. 
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F. MUELLES. TIPOS Y APLICACIONES. 
Un muelle es un elemento que gracias a una forma geométrica adecuada o a una 
gran elasticidad del material, admite deformaciones elásticas importantes, relativas a las 
fuerzas que se le aplican. En cualquier muelle hay dos extremos sobre los cuales se 
aplican las fuerzas, y debido a su elasticidad se produce un desplazamiento relativo 
entre ellos. El sistema de fuerzas se encuentra en equilibrio, y por tanto, las fuerzas 
aplicadas en uno de los extremos ha de ser igual y de sentido contrario al opuesto. 
 
F.1 TIPOS DE MUELLES. 
Para una correcta clasificación de los muelles, hay que tener presente los 
siguientes criterios: 
 Función del muelle. 
 Tipo de solicitación que esta sometido el material.  
 
F.1.1 CLASIFICACIÓN SEGÚN FUNCIÓN. 
 
 Muelles de tracción – compresión. Son aquellos en los cuales se aplican 
dos fuerzas iguales de sentido contrario y de línea de acción coincidente entre 
los extremos del muelle. La deformación que presenta es una alargamiento y 
una  reducción de longitud entre sus extremos. 
 
 Muelles de cizallamiento. Son aquellos en los cuales se aplican dos fuerzas 
iguales, de sentido contrario y de líneas de acción paralelas en los dos 
extremos del muelle. Le deformación experimentada es un desplazamiento 
relativo de dirección perpendicular a la que une los dos extremos. 
 
 Muelles de torsión. Son aquellos en los cuales se aplican dos pares iguales 
de sentido contrario y de dirección coincidente, sobre los dos extremos del 
muelle. La deformación que experimenta es un desplazamiento angular 
relativo a las dos extremidades del muelle. 
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F.1.2 CLASIFICACIÓN SEGÚN SOLICITACIÓN 
DEL MATERIAL. 
 
o Muelles en los cuales el material esta sometido fundamentalmente a 
esfuerzos solicitados a tracción – compresión.  
i. Muelles de goma a compresión. 
ii. Resorte anular. 
 
o Muelles en los cuales el material esta sometido a flexión. 
i. Laminas de flexión. 
ii. Ballestas. 
iii. Muelles de torsión enrollados. 
iv. Muelles de Belleville. 
 
o Muelles en los cuales el material esta sometido a torsión.  
i. Barras de torsión. 
ii. Muelles helicoidales de compresión. 
iii. Muelles helicoidales de tracción. 
 
o Muelles en los cuales el material esta sometido a cizallamiento. 
i. Muelles de platinas de cizallamiento. 
ii. Muelles de disco de torsión. 
iii. Muelles de disco de compresión. 
 
 
F.2 MATERIALES. 
F.2.1 CARACTERÍSTICAS DE LOS MATERIALES 
PARA MUELLES. 
Los materiales para la construcción de los muelles han de reunir un conjunto de 
características particulares para poder ser aplicadas correctamente:  
 
• Es conveniente que el material tenga un limite elástico, Re, elevado, y por 
consiguiente también tendrá una resistencia a ruptura, Rm, elevada. En 
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consecuente el campo elástico de trabajo de un muelle crece con el limite elástico 
del material, Re, hecho que aporta que los esfuerzos aplicables al muelle también 
crecen proporcional al limite elástico. De igual modo, un limite elástico elevado 
del material evita o retrasa una deformación  plástica del muelle ( asentamiento 
del muelle ).  
 
• La energía potencial elástica, Epe, absorbida por el muelle es proporcional al 
cuadrado del limite elástico, Re. 
 
• De igual modo, es favorable que el material tenga una fluencia bajo carga (creep), 
muy baja. Pues todos los materiales sometidos a cargas permanentes tienen un 
alargamiento o una reducción de longitud con el tiempo., esta tendencia aumenta 
con la temperatura.  
 
• En muelles sometidos a solicitaciones variables, es conveniente que el material 
tenga una resistencia a la fatiga elevada.  
 
F.2.2 MATERIALES PARA MUELLES.  
A continuación se hace una breve descripción de los principales tipos de 
materiales utilizados para los muelles. 
 
o Alambre de acero estirados - pantenting, se utilizan alambres elásticos 
estirados y sometidos a patenting, (enfriados bruscamente en baño de 
plomo), con elevado limite de elasticidad. Este procedimiento se aplica a 
alambres de acero al carbono hasta diámetros de 15 mm. La resistencia es 
mayor en alambres delgados que en anchos. La cuerda de piano corresponde 
a los diámetros más pequeños, que van desde los 0,1 a 2 mm. Presenta una 
resistencia a la ruptura entre 2400 – 2750 MPa. Este tipo de material se utiliza 
para conformar muelles que trabajen a temperaturas bajas ( 0 – 120 ºC). 
 
o Bandas de acero para conformación en frió. Son aceros de laminación 
destinados a la conformación en frió ( por corte, estampación,...) de muelles 
de laminas, ballestas (hasta espesores de 7mm), y otras piezas elásticas que 
posteriormente son sometidas a temple más revenido. El limite elástico varia 
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entre 1050 – 1750 MPa, y la resistencia a la ruptura varia entre 1200 – 2200 
MPa. 
 
o Aceros para conformación en caliente. Son aceros destinados a la 
conformación en caliente, ( forja, laminación, ...) de ballestas, barras de 
torsión, muelles helicoidales, y en general piezas elásticas de dimensiones 
importantes. Su limite elástico es siempre superior a 1050 MPa, y su 
resistencia a la ruptura es superior a 1250 MPa. 
 
o Aceros resistentes al calor. Son aceros aliados destinados para resortes 
que tiene que trabajar a temperaturas superiores  a 250 ºC, algunos pueden 
llegar a trabajar hasta 550 ºC. Un ejemplo de utilización son los muelles 
utilizados en las válvulas de un motor a explosión. 
 
o Aceros inoxidables. Son aceros suministrados en forma de alambre o 
bandas, que son utilizados para la conformación de alambres y otros 
elementos elásticos sometidos a ambientes corrosivos. Dichos aceros 
presentan una resistencia a ruptura comprendida entre 1150 – 1500 MPa.  
 
o Bronces para muelles. Entre los bronces aptos para la fabricación de 
muelles destacan los bronces al berilio, (Cu con un 2% de Be, los cuales 
pueden ser tratados térmicamente pudiendo adquirir una resistencia a la 
tracción de 1300 MPa. Es un material duro, resistente a la fatiga, al desgaste, 
y a la corrosión, a más de ser un excelente conductor eléctrico y difícil de 
magnetizar. Es un material muy caro, adecuado para trabajar en condiciones 
en los cuales intervengan campos eléctricos y magnéticos. También se 
utilizan bronces al fósforo, y bronces al silicio.  
 
o Plásticos para muelles. El plástico es un material poco adecuado para la 
fabricación de muelles, a causa de su bajo limite elástico, y de su tendencia a 
la fluencia bajo carga.  
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Mediante una tabla podemos resumir las características de los materiales para 
muelles metálicos.   
 
Tabla  F.2.2.1 
 
 
E103 
 MPa. 
G 103 
 Mpa 
Rm  
MPa 
Densidad 
g/cm3 
T. Máx. Aplicaciones. 
Alambre de acero para 
muelles. 
210 80 1500 - 1900 7,8 100 
Solicitaciones estáticas. 
Φ<10 mm 
Alambre de acero 
pantenting - estirado. 
210 80 1900 - 2500 7,8 120 
Solicitaciones dinámicas. 
Φ<17 mm 
Alambre de acero 
pantenting - estirado. 
(cuerda de piano) 
210 80 2400 - 2700 7,8 120 Solicitaciones estáticas. 
Φ<2 mm 
Alambre de acero 
bonificado. 
210 80 1700 - 1900 7,8 150 
Solicitaciones a fatiga. 
Φ<14 mm 
Aceros para resortes al 
carbono. 
210 80 1200 - 1600 7,8       100-120 
Solicitaciones a fatiga y 
muelles de válvulas. 
Aceros para muelles al 
Silicio. 
210 80
1500 - 2100     
1180 - 1520 
7,8
  
Laminas y ballestas 
delgadas. 
Aceros para muelles al  
Cr-Si 
210 80
1450 - 1650   
1850 - 2350 
7,8 245 
Ballestas hasta 7 mm. 
 
Aceros para muelles al  
C r-V 
193 69 1300 - 2250 7,8 220 
Barras de torsión. 
Ballestas altamente 
solicitadas. 
Acero inoxidable para 
muelles austeniticos. 
203 76   7,9               260 
Barras de torsión. 
Ballestas altamente 
solicitadas. 
Acero inoxidable para 
muelles 17 - 7PH 
103 43 1550 - 1750   7,8       320-500 
  
Bronces al Fósforo  28 48   8,9 95 
Resistencia a la corrosión 
y a la temperatura. 
Bronce al Berilio.     1100 - 1300 8,3 205   
 
F.3 MUELLES HELICOIDALES. 
Un muelle helicoidal esta formado por un hilo metálico enrollado en forma de 
hélice, de tal forma que cuando el elemento se somete a compresión o tracción el 
material trabaja a torsión. Cabe mencionar que también existen muelles helicoidales de 
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torsión, los cuales trabajan a flexión. El muelle helicoidal de sección circular es el más 
utilizado en mecanismos por sus buenas cualidades: 
 
• A igualdad de prestaciones es muy barato respecto el otro tipo de muelle. 
• Es fácil de calcular, dimensionar y fabricar. 
• Admite aplicaciones exteriores de fuerzas de tracción, compresión, torsión y 
hasta de cizallamiento.  
 
F.3.1 TIPOS DE MUELLES HELICOIDALES. 
Los muelles helicoidales pueden ser clasificados según tres criterios. 
 
a. Según la fuerza aplicada: 
 Muelle helicoidal de compresión. 
 Muelle helicoidal de tracción. 
 Muelle helicoidal de torsión. 
 
b. Según la forma del muelle: 
 Muelle helicoidal cilíndrico. 
 Muelle helicoidal cónico. 
 Muelle helicoidal parabólico. 
 
c. Según la sección: 
 Sección circular. 
 Sección cuadrada. 
 Sección rectangular. 
 
 
F.3.2 MUELLES HELICOIDALES DE COMPRESIÓN. 
A continuación describimos el comportamiento que presentan los muelles 
helicoidales de compresión. Antes de ser sometidos a solicitación, el muelle tiene una 
longitud inicial, Lo; al ser cargada, su longitud disminuye un valor de deformación, δ, 
pues las espiras se comprimen. El muelle suele acostumbrarse a trabajar entre un valor 
inicial y un valor superior. 
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Un factor a tener en cuenta cuando se calculan muelles, es que estos no sean de 
diámetro reducido y con un numero de espiras elevado, pues entonces puede existir un 
fenómeno de pandeo.   
 
 
 
 
 
 
 
Fig. F.3.2.1 
Muelle helicoidal 
cilíndrico de sección redonda. 
 
 
F.3.3 MUELLES HELICOIDALES DE TRACCIÓN.  
Los muelles helicoidales cilíndricos de tracción antes de ser sometidos a 
solicitaciones presentan una longitud Lo y las espiras acostumbran a estar 
precomprimidas. Cuando se inicia la carga, las espiras se van descomprimiendo, sin que 
esto conlleve a ninguna deformación del muelle respecto su estado inicial. Al llegar la 
fuerza a un valor de precarga 0F , las espiras del muelle empiezan a desplegarse i se 
inicia la deformación. 
 
La máxima fuerza de precompresión, 0F , de un muelle helicoidal de tracción 
viene limitada por la máxima precompresión admisible del material, y la geometría  de 
enrollamiento. También influye el proceso de conformación y el tratamiento térmico 
posterior. Podemos evaluar esta fuerza de precompresión según la formula siguiente: 
 
0
3
0 8
τπ ⋅⋅
⋅=
D
dF                 (F.3.3.1) 
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Los valores de la tensión de precompresión 0τ , pueden encontrarse en el grafico. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig. F.3.3.1        Fig. F.3.3.2 
 
 
 
 
G. LIMITADORES DE PAR MECÁNICOS. 
Cuanto más precisa y automática es una máquina o instalación, mayor a de ser el 
nivel de seguridad de sus componentes y funcionamiento. Para evitar sobrecargas y 
deterioro de los componentes con paradas inoportunas y reparaciones reduciendo la 
productividad, se hace indispensable equipar las instalaciones con un limitador de par. 
 
En nuestro caso se ha decidido equipar la máquina con un limitador de par 
SIKUMAT de la empresa RINGSPANN, los cuales son elementos mecánicos de 
seguridad, que protegen y desconectan, en caso de sobrecarga, la parte motriz de la 
accionada, evitando daños y paradas inadecuadas. 
 
G.1 FUNCIONAMIENTO GENERAL.  
 La empresa RINGSPANN, ofrece diferentes modelos de limitadores de par, 
clasificados según tipo de funcionamiento, rango de par y revoluciones de trabajo. 
Podemos encontrar los siguientes modelos: 
 
o SIKUMAT de superficies helicoidales idóneo para 
aplicaciones en condiciones extremas en funcionamiento. El 
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par se transmite por presión de muelles helicoidales 
ejercida contra superficies helicoidales entre sí tanto en la 
parte accionada como en la motriz. Se caracteriza por una 
gran resistencia al desgaste y un alto grado de duración. 
Rango de par 6-335 Nm, hasta 1500 min.-1. 
 
 
Fig. G.1.1 
Esquema de funcionamiento 
con superficies helicoidales. 
 
 
 
 
 
 
o SIKUMAT de doble rodillo garantiza un par de reacción 
constante después de múltiples desconexiones. El par se 
transmite por presión de muelles helicoidales ejercida 
contra 6 pares de rodillos dobles, que están guiados entre 
discos. Rango de par 7-10000 Nm, hasta 1500 min-1. 
 
 
 
Fig. G.1.2 
Esquema de funcionamiento  
con rodillos. 
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o SIKUMAT de bolas puede ser utilizado tanto para 
aplicaciones con alto grado de exactitud de respuesta como 
también para transmisión de par sin holguras. Se 
caracteriza por su gran exactitud de respuesta y 
durabilidad. Rango de par 2,5-2000 Nm, hasta 3300 min.-1. 
 
o Limitadores de par a fricción RIMOSTAT con muelles 
helicoidales y par prerregulado constante aún cuando los 
discos de fricción estén desgastados. Rango de par 2-6000 
Nm, hasta 13000 min.-1. 
 
o Limitadores de par con arandelas Belleville. Las 
arandelas Belleville ejercen una fuerza sobre los discos de 
fricción. Limitadores para aplicaciones donde los periodos 
de deslizamiento son cortos y esporádicos. Rango de par 
0,5 -10000 Nm, hasta 1500 min.-1. 
 
 
G.2 PROPIEDADES DEL LIMITADOR UTILIZADO. 
En nuestro caso se ha optado por un limitador de par mecánico SIKUMAT de 
carraqueo de  bolas. El par se transmite por presión de arandelas de Belleville ejercida 
contra bolas que están guiadas entre dos aros con asientos de bola. Al sobrepasar el par 
de ajuste las bolas se desplazan carraqueando de asiento en asiento, hasta que el par 
de transmisión este por debajo del par ajustado. Esta característica y el diseño de los 
asientos de bolas le conceden una alta exactitud de respuesta.  
 
Fig. G.2.1   
SIKUMAT de carraqueo de bolas. 
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A continuación presentamos un esquema del funcionamiento cuando se 
encuentra conectado y desconectado, y las ventajas que presenta este tipo de limitador 
de par. 
 
Al sobrepasar el par ajustado el limitador empieza a carraquear, una pasada la 
sobrecarga, se conecta automáticamente de nuevo. Estos tipos de limitadores pueden 
venir montados un final de carrera que nos indica una posible sobrecarga, su señal 
puede ser utilizada para parar el motor, o para cualquier otra orden de regulación.  
 
 
 
Fig. G.2.2 
Esquema funcionamiento; conectado 
 y desconectado. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Como ventajas encontramos: 
 una gran precisión de respuesta debido al principio de funcionamiento 
de las bolas. 
 Incorpora rodamientos, y chaveta lateral en brida de acoplamiento para 
grandes prestaciones. 
 Exacta graduación del par por escalonamiento preciso, incluso 
montado.  
 Económico.  
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¾ Propiedades y características técnicas para la elección del limitador de 
par.  
 
 
Para hacer el pedido del limitador de par es necesario conocer sus medidas, y su 
rango de par y velocidad de trabajo. Seguidamente adjuntamos la información del 
fabricante para realizar la comanda. 
 
Fig. G.2.3 
Ilustración de selección  
del limitador de par. 
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G.3 FINAL DE CARRERA PARA EL LIMITADOR DE 
PAR. 
El final de carrera reacciona por el movimiento axial del aro de conexión interior. 
En funcionamiento normal el interruptor se encuentra cerrado, y en caso de sobrecarga 
el aro de conexión interior se desplaza axialmente y el final de carrera se abre. En la 
salida del final de carrera se produce una desconexión, permitiendo en nuestro caso 
detener la máquina. El paro del motor es muy importante cuando se utilizan limitadores 
de par de carraqueo para evitar un continuo rozamiento y desgaste de las bolas. El micro 
interruptor se monta con un soporte de aluminio suministrado por el proveedor. A 
continuación presentamos un esquema eléctrico del micro interruptor de final de carrera, 
el cual se conecta a la entrada del motor-reductor. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig. G.3.1     
Esquema eléctrico de la conexión  
del final de carrera. 
 
 
 
El montaje del palpador es de gran importancia para obtener un correcto 
funcionamiento. Como indicación importante del fabricante tenemos que la distancia 
entre el palpador del final de carrera y la superficie de contacto del limitador de par ha de 
ser de 0,1mm. 
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H. CONVERTIDOR DE FRECUENCIA. 
 
Dimensiones generales del convertidor Hitachi modelo SJ100 015 HFE.   
Tabla H.1 
 
tipo 015HFE 
anchura 114 
altura 130 
profundidad 163 
 
Tabla H.2. Especificaciones ofrecidas por el fabricante : 
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I. ESTUDIO ECONÓMICO.  
En el anexo siguiente detallamos de forma precisa los costes de cada elemento. 
Cuando el componente es mecanizado se calcula su coste como la suma del coste del 
material y la de mecanizar la pieza. El criterio que utilizan las empresas del sector de 
mecanizado de piezas es el siguiente, si la pieza no necesita de rectificado ni acabado 
especial se cobra unos 36 €/h * maquina. Para simplificar el coste de mecanización, se 
ha optado finalmente por pedir un presupuesto a una empresa especializada en 
mecanización de piezas, en el coste de cada elemento también esta contabilizado el 
material. Se calculara el coste de cada conjunto por separado. 
 
I.1 LISTA DE COMPONENTES. 
I.1.1 CONJUNTO MOTRIZ. 
Enumeración y valoración de los costes de los componentes que forman el 
conjunto motriz: 
 
 El grupo moto-reductor con o sin freno incorporado según tarifa 
Pujol Muntalà (1). 
 Limitador de par con final de carrera incorporado según tarifa 
de la empresa Ringspann (2).    
 5 correas de poliuretano de la empresa Optibelt, tarifa según 
paso y longitud (3). 
 11 poleas de la empresa Optibelt, tarifa según paso y diámetros 
(4). 
 Convertidor de frecuencia Hitachi modelo SJ100 015 HFE, (5).  
 Tornillos de cabeza hueca hexagonal DIN 912, tuercas de 
fijación, arandelas y pasadores según tarifas de ferretería (6).  
 5 anillos de retención para eje de diámetro 20mm (7).  
 5 rodamientos de aguja según tarifa SKF (8).  
 12 chavetas DIN 6885 - A según tarifa. (9).  
 4 rodamientos radiales. (10). 
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Coste (1) = 545,95€.(+ 50€.. freno). 
 
Coste (2) =  429,2€. + 30€. (final de carrera). 
 
Coste (3) = 2 correas de poliuretano a 47 €/unidad. 
  1 correa de poliuretano a 42 €/unidad. 
  2 correas de poliuretano a 11 €/unidad. 
Coste (3) = 158 €. 
 
Coste (4) = 6 poleas de 48 dientes a 68 €/unidad. 
  1 polea de 24 dientes a 27 €/unidad. 
  1 polea de 20 dientes a 23 €/unidad. 
  1 polea de 36 dientes a 47 €/unidad. 
  1 polea de 15 dientes a 16 €/unidad. 
Coste (4) =  521 €. 
 
Coste (5) =  587€. 
 
Coste (6) =  4 tornillos M10 * 40 clase 8.8 a 8,90 €/unidad.  
  3 tornillos M8 * 20 clase 8.8 a 3,70 €/unidad. 
  3 tornillos M6 * 15 clase 8.8 a 1,70 €/unidad. 
  3 tornillos M12 * 40 clase 8.8 a 14,20 €/unidad. 
 Coste (6) =  94,4 €. 
  
Coste (7) = 5 unidades x 0,60 € /unidad = 3€. 
 
 Coste (8) =  5 unidades x 23 €/unidad = 115 €. 
  
Coste (9) = 6 chavetas de 6 x 6 x 20 a 10 €/unidad. 
  1 chaveta   de 6 x 6 x 30 a 10,30 €/unidad. 
  3 chavetas de 8 x 8 x 25 a 12 €/unidad. 
  1 chaveta   de 8 x 8 x 20 a 12 €/unidad. 
  1 chaveta   de 8 x 8 x 70 a 14 €/unidad. 
Coste (9) =  132,3 €. 
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Coste (10) =  2 rodamientos DIN 625 – 6005 a 24 €/unidad. 
  2 rodamientos DIN 625 – 6205 a 25 €/unidad. 
Coste (10) = 98 €. 
 
Hay que añadir a los costes unitarios de los componentes, los de fabricación de 
los elementos: soporte del moto-reductor, árboles de transmisión, tensores y el conjunto 
de transmisión (11).  
 
 Para mecanizar las poleas se ha contabilizado un tiempo de trabajo medio de 30 
minutos, así pues un coste de mecanización de las poleas de 198 €. 
 
Basándonos en el presupuesto presentado por una empresa industrial del sector, 
podemos determinar el coste de mecanización de las piezas: 
 
 2 ejes de transmisión, 60€ por eje. 
 2 separadores del moto-reductor, 10 €  cada separador. 
 1 eje del mecanismo de distribución, 55€.. 
 2 tapas del mecanismo de distribución, 81€. 
 3 espárragos separadores, 8€ cada espárrago 
 1 soporte del conjunto intermedio, 65€. 
 1 eje conjunto intermedio, 45€.. 
 1 casquillo rodamientos, 11€. 
 Base metálica, 600€.  
 
El coste total de mecanización (11) es de 1300€.  
El coste total del conjunto motriz es la suma de todos los coste, siendo de 3985€.  
 
 
I.1.2 MECANISMO DE FRENADO. 
Enumeración y valoración de los costes de los componentes que forman el  
mecanismo de frenado: 
 
 2 rodamientos de fricción de la empresa SELFOIL, A-25-30-30,  
(1). 
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 Anillos de retención (2).    
 Tornillos de cabeza hueca hexagonal, tuercas , arandelas y 
pasadores de fijación según tarifas de ferretería (3). 
 Chaveta DIN 6885 – A. (4). 
 2 cierres rápidos (5).  
 
Coste (1) =  2 rodamientos a 2,80 €/unidad = 5,60 €/unidad. 
 
Coste (2) =  1 anillos de retención DIN 471-25 x 1.2 a 0,60€/unidad.  
  2 anillos de retención DIN 6799 – 8 a 0,20 €/unidad. 
  2 anillos de retención DIN 471 – 45 x 1.2 a 1,20 €/unidad. 
Coste (2) = 3,4€. 
 
Coste (3)(*) = 2 tornillos  M6 * 20 clase 8.8, ISO 7380 a 1,75 €/unidad. 
  1 tuerca delgada M6 ISO 4035 a 0,20 €/unidad. 
  2 tornillos M5 * 25 clase 8.8 1,50 €/unidad. 
  2 tornillos M4 * 25 clase 8.8 1,20 €/unidad. 
  2 arandelas de  calaje. DIN 988-8x14x0,5 a 0,006 €/unidad.  
  1 arandela normal ISO 7089 – 6 a 0,006 €/unidad.  
1 tuerca delgada M10 ISO 4035 a 0,22 €/unidad. 
  2 tuerca delgada M8 ISO 4035 a 0,15 €/unidad. 
   1 pasador ISO 2341 - B - 6 x 24 x 1.6-St a 2,6 €/unidad. 
  1 pasador ISO 2341 - B - 6 x 22 x 1.6-St a 2,32 €/unidad. 
  1 pasador ISO 2341 - B - 6 x 14 x 1.6-St a 1,90 €/unidad. 
  1 pasador ISO 2341 - B - 6 x 12 x 1.6-St a 1,70 €/unidad. 
4 pasadores ISO 1234 – 3.2 x 14 – C a 0,006 €/unidad. 
 
(cuando no se especifica el tipo de tornillo, se trata de un tornillo de cabeza hueca hexagonal DIN 912). 
Coste (3) = 18,20 €. 
 
Coste (4) = 1 chaveta 12 x 8 x 25 a 15 €/unidad = 15 €. 
Coste (5) =  2 cierres rápidos x 5€ = 10€ .   
 
Hay que añadir a los costes unitarios de los componentes (6), los de fabricación 
de los elementos:   
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 1 eje arrastrador, 35€. 
 6 basculantes cortados por láser a partir de una plancha de acero y 
mecanizado posterior, 420€ todos.  
 3 eje basculante, 50€. 
 5 eje fijo porta bobina, 70€. 
 5 eje superior porta bobina, 115€. 
 6 empujadores, 5€ cada empujador. 
 3 empujadores mecanizados, 8€ cada empujador. 
 2 encaje guía, 95€ cada encaje. 
 1 patín tejidos, 90€. 
 2 soporte guía freno, 125€ cada soporte. 
 2 tapa guía freno, 160€ cada tapa.  
 
 
El coste total de mecanización (6) es de 2435€.  
El coste total del mecanismo de frenado es la suma de todos los coste, siendo de 
2497€. 
 
I.1.3 MECANISMO DE REALIMENTACIÓN. 
Enumeración y valoración de los costes de los componentes que forman el  
mecanismo de realimentación: 
  
 4 rodamientos de fricción de la empresa SELFOIL, A-10-15-20,  
A-12-18-30, A-25-32-25, A-15-20-20 (1). 
 Anillos de retención (2).    
 Tornillos de cabeza hueca hexagonal, tuercas de fijación, 
arandelas y pasadores según tarifas de ferretería (3). 
 
Coste (1) = 4 rodamientos de fricción a 2 €/unidad. = 8 €. 
 
Coste (2) =  3 anillos de retención DIN 6799 – 10 a 0,2 €/unidad = 0,6 €. 
  
Coste (3)(*) = 2 tornillos  M6 * 15 clase 8.8 a 1,70 €/unidad. 
2 tornillos  M6 * 20 clase 8.8 a 1,75 €/unidad.  
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  2 tornillos avellanados DIN 7991-M5 x 16 a 0,5 €/unidad. 
2 arandelas extra grande ISO 7094 – 6 a 0,006 €/unidad. 
  2 arandelas extra grande ISO 7093 – 6 a 0,006 €/unidad. 
  2 pasador ISO 2341 - B - 10 x 28 x 3.2-St a 2,8 €/unidad.  
  2 pasador ISO 1234 – 3.2 x 14 – C a 0,006 €/unidad.  
(cuando no se especifica el tipo de tornillo, se trata de un tornillo de cabeza hueca hexagonal DIN 912). 
Coste (3) = 13,50 €. 
 
Hay que añadir a los costes unitarios de los componentes (4), los de abricación 
de los elementos:   
 2 basculantes cortados por láser a partir de una plancha de acero y 
mecanizado posterior, 200€  todos.  
 2 soportes, 80€ cada soporte. 
 2 ejes de accionamiento, 35€ cada eje. 
 1 palanca de accionamiento, 12€. 
 
El coste total de mecanización (4) es de 442€.  
El coste total del mecanismo de realimentación es la suma de todos los coste, 
siendo de 465€. 
 
I.1.4 CONJUNTO DE SALIDA DE LAS TIRAS. 
Enumeración y valoración de los costes de los componentes que forman el  
conjunto de salida de tiras: 
 Tornillos de cabeza hueca hexagonal, tuercas de fijación, 
arandelas y pasadores según tarifas de ferretería, (1). 
 Recogedor, (2) 
 
Coste (1) = 8 tornillos  M8 * 20 clase 8.8 a 3,70 €/unidad = 29,60 €. 
   
(cuando no se especifica el tipo de tornillo, se trata de un tornillo de cabeza hueca hexagonal DIN 912). 
Coste (2) =  150€.  
 
El coste total del conjunto de salida de las tiras es la suma de todos los coste, 
siendo de 180€. 
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I.1.5 PRESUPUESTO DEL PROYECTO DEL EQUIPO.  
En el presupuesto total hay que tener en cuenta los coste de ingeniera que viene 
desglosado según los costes siguientes: 
 
• Costes de ingeniería valorados en, 200 h x 60€/h = 12000 €. 
• Costes de delineante valorados  en, 300 h x 20€/h = 6000 €. 
• Costes administrativos valorados en, 100 h x 10€/h = 1000 €. 
• Amortización del equipo 1500 €. 
 
Los costes totales de ingeniería están valorados en 20500 €. 
 
I.1.6 WACC O TASA DE ACTUALIZACIÓN i. 
El coste de capital depende del tipo de empresa, del sector en el cual desarrolla 
su actividad, de la madurez de la empresa, de como esta financiada y estructurado su 
capital entre otros muchos factores. En nuestro caso por falta de datos se ha decido 
aproximar la tasa de actualización, consultando las cuentas anuales de una empresa 
parecida como es Hartmann. Dicha empresa presenta un coste de capital de 5,7%, esta 
empresa cotiza en bolsa, así pues para una empresa que no cotiza en bolsa decidimos 
tomar un valor ligeramente mayor, del orden de un 6%, pues suponemos que esta 
empresa no es tan conocida como las que cotizan en bolsa y le es más difícil conseguir 
dinero de sus inversores, siendo así el coste del dinero ligeramente mayor a la de la 
empresa consultada. 
 
Si analizamos el coste de capital escogido, observamos que el riesgo a no 
recuperar el dinero por parte del inversor debido a causas económicas es pequeño, pues 
nos encontramos ante una empresa consistente en un sector estable. Así pues tomar 
una tasa de actualización del orden del 6% es aceptable y refleja correctamente las 
expectativas de retorno tanto de los inversores como de la dirección de la empresa. 
 
 
